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Tato diplomová práce se zabývá výpočtem tří tepelných oběhů s kondenzační parní 
turbínou s neregulovanými odběry pro regeneraci – třemi nízkotlakými ohříváky, dvěma 
vysokotlakými ohříváky a odplyňovákem. Tepelné oběhy jsou následně porovnány dle 
tepelné účinnosti v závislosti na přihřívacím tlaku páry a pro nejúčinnější oběh je 
proveden termodynamický návrh průtočné části turbíny – výpočet regulačního stupně a 
předběžný výpočet stupňové části. Nakonec je proveden pevnostní výpočet axiálního 
závěsu poslední oběžné lopatky.  
Abstract 
The Diploma’s thesis deals with calculation of tree heat schemas with condensing steam 
turbine with uncontrolled steam extractions for regeneration – tree low pressure heaters, 
two high pressure heaters and a deaerator. Heat schemas are compared to each other 
according to reheat pressure. The most efficient schema is used to steam turbine 
thermodynamic design – design of control stage and blade stages. At the end of diploma 
thesis a stress analysis of the last rotor blade is made. 
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V současné době je v energetice trendem zvyšování účinnosti při výrobě elektrické 
energie. Než stavět nové energetické provozy, je dnes ekonomicky zajímavější i 
legislativně mnohem jednodušší stávající díla rekonstruovat a zvyšovat jejich účinnost. 
Zvýšení termické účinnosti i jen o desetiny procent přináší dlouhodobě výrazné úspory 
při nákupu paliva.  
Správné navržení tepelného oběhu elektrárny je základem pro získání nejúčinnějšího 
tepelného cyklu. Dnes známe několik způsobů, jak zvýšit jeho tepelnou účinnost. Vedle 
zvyšování parametrů páry na vstupu do turbíny, které jsou do jisté míry omezeny 
materiálovými vlastnostmi, můžeme tepelnou účinnost cyklu zvýšit regenerací tepla nebo 
přihříváním. Přihřívání znamená, že pára z vysokotlaké části turbíny je odvedena zpět do 
kotle, kde se opětovně ohřeje a ohřátá je dále vedena na nízkotlakou část. Důležitým 
parametrem ovlivňující zvýšení účinnosti touto metodou, je tlak, při kterém se přihřívání 
páry provádí.  
Od počátku 20. století došlo k mohutnému vývoji parních turbín s cílem dosáhnout co 
nejvyšší termodynamické účinnosti. Ta je ukazatelem kvality návrhu a zpracování parní 
turbíny a výrazně ovlivňuje termickou účinnost oběhu. 
Konstruktér je při zvyšování termodynamické účinnosti a návrhu průtočného kanálu 
turbíny často omezen pevnostními vlastnostmi použitých materiálů. Lopatky turbíny jsou 
extrémně namáhané součástky, které pracují při vysokých tlacích a teplotách. Je tedy 
nutné provádět také pevnostní výpočty, které jsou z hlediska bezpečnosti důležitější.  
První část diplomové práce se věnuje problematice parních oběhů a zvyšování jejich 
termické účinnosti. Je proveden výpočet tří tepelných schémat s různým přihřívácím 
tlakem. Další část se zabývá vlastním termodynamickým návrhem průtočného kanálu 
turbíny s optimalizovaným tlakem přihřívání. Třetí část práce je věnována pevnostní 
kontrole stromečkového axiálního závěsu poslední oběžné lopatky.  
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2. Rankine-Clausiův parní oběh  
 
Rankine-Clausiův parní oběh (R-C oběh) je nejrozšířenější a technicky nejstarší 
využívaný tepelný oběh v oblasti energetiky. Pracovní látkou v tomto oběhu je voda. 
Nejdříve se začal používat k transformaci tepla v práci pomocí parních strojů. V současné 
době jsou parní stroje nahrazeny parními turbínami, podstatu R-C oběhu to však 
nezměnilo. Rozdíl mezi parním strojem a parní turbínou je v tom, že turbína koná práci 
kontinuálně, kdežto parní stroj pracuje přetržitě. Zjednodušené schéma zařízení pro 
uskutečnění  R-C oběhu je znázorněno na obrázku 2.1 [1]. 
 
Obrázek 2.1 Zjednodušené schéma zařízení pro realizaci R-C oběhu [1] 
k. – kotel; p.t. – parní turbína; el.g. – elektrický generátor; kon. – kondenzátor; ch.v. – 
chladící věž; n.č. – napájecí čerpadlo 
Z bodu 1 do bodu 2 dochází ke zvýšení tlaku vody pomocí napájecího čerpadla. Mezi 
body 2 a 3” dochází k ohřevu vody o vysokém tlaku až na mez sytosti kapaliny a následně 
až do stavu syté páry. Sytá pára je v kotli následně přehřívána v přehříváku mezi body 3” 
a 3. Takto přehřátá pára jde na turbínu, kde mezi body 3 a 4 dochází k expanzi páry 
v turbíně. Práce turbíny je transformována na elektrickou energii v elektrickém 
generátoru. V kondenzátoru za turbínou dochází mezi bodem 4 a bodem 1 ke kondenzaci 
páry a změně skupenství opět na vodu. Oběh je tak uzavřen. V kondenzátoru proudí 
chladící voda, která je ochlazována v chladicí věži.[1] Znázornění R-C oběhu v T-s a i-s 
diagramu vody je na obrázku 2.2.  
 
Obrázek 2.2 R-C oběh znázorněný v T-s a i-s diagramu vody [1] 
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Důležité je upozornit, že R-C oběh je parní oběh beze ztrát. Pokud bychom uvažovali 
ztráty, oba diagramy na obrázku 2.2 by vypadaly odlišně. 
2.1. Zvyšování termické účinnosti parních oběhů 
 
Tepelná účinnost bloku s parní turbínou je obvykle vztažena k celému areálu, tj. do areálu 
vstupuje energie v palivu popřípadě další energie sloužící k pohonu pomocných zařízení 
a vystupují požadované přetransformované energie, v případě tepelné elektrárny se jedná 
o elektrickou energii. [2]  
Při porovnání tepelných oběhů s Carnotovým oběhem (Carnotizace) vyplývá, že tepelnou 
účinnost parního oběhu prakticky stanovuje střední teplota přívodu tepla do oběhu na 
úseku 1-3 a střední teplota odvodu tepla z oběhu na úseku 4-1. Změnou těchto teplot lze 
ovlivňovat tepelnou účinnost. Za tímto účelem je vhodné rozdělit parní oběh minimálně 
na tři dílčí oběhy, viz obrázek 2.3. [2] 
 
Obrázek 2.3 Rozdělení R-C oběhu na tři dílčí oběhy za účelem Carnotizace [2] 
T [K] – absolutní teplota; s [kJ/kg*K] – měrná entropie 
Existuje hned několik technických opatření zvýšení účinnosti jednotlivých dílčích oběhů. 
Z hlediska zvyšování střední teploty přívodu tepla do oběhu používáme pro zvyšování 
termické účinnosti především: 
 Zvyšování parametrů páry na vstupu do turbíny 
 Regenerace tepla 
 Přihřívání páry 
Z hlediska snižování střední teploty odvodu tepla z oběhu pro zvyšování termické 
účinnosti:  
 Zlepšení vakua v kondenzátoru 
Každé z opatření je uplatnitelné za určitých konkrétních podmínek, jsou omezeny svými 
výhodami i nevýhodami, ale také záleží na způsobu zapojení a účelu bloku.[2] 
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Zvyšování teploty páry na vstupu do turbíny 
Základní myšlenkou zvýšení střední teploty přívodu tepla do parního oběhu je zvýšit 
teplotu páry na výstupu z kotle T3. Tím se zvýší tepelná účinnost oběhu, jak je možné 
vidět na obrázku 2.4. Nevýhodou tohoto opatření je to, že klade vysoké nároky na materiál 
přehříváku páry v kotli i na první stupně lopatkování v turbíně. Výhodou je to, že snižuje 
vlhkost páry na konci expanze. [2] 
 
Obrázek 2.4 Zvýšení střední teploty přívodu tepla do oběhu díky zvýšení 
 teploty T3 na vstupu do turbíny [2] 
Zvyšování tlaku páry na vstupu do turbíny 
Zvýšením tlaku při stálé maximální teplotě se zvýší i střední teplota přívodu tepla do 
oběhu a tím se zvýší tepelná účinnost oběhu, jak je patrné na obrázku 2.5. Nevýhodou 
této metody je posun konce expanze do oblasti mokré páry a zároveň velmi malý měrný 
objem páry na vstupu do turbíny, což způsobuje konstrukční problém při návrhu lopatek. 
[2] 
 
Obrázek 2.5 Zvýšení střední teploty přívodu tepla do oběhu díky zvýšení 
 tlaku p2 na vstupu do turbíny [2] 
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Regenerační ohřev napájecí vody 
Zvýšit střední teplotu přívodu tepla do oběhu je možné i tak, že se odvede část tepla z 
úseku 3-4 a tímto teplem se ohřeje napájecí voda do kotle, jak je možné vidět na obrázku 
2.6. Odebrání tepla z úseku 3-4 je realizováno přímo odběrem částečně vyexpandované 
páry z turbíny. Teplo je předáno napájecí vodě v regeneračním ohříváku napájecí vody 
během kondenzace odběrové páry. [2] 
 
Obrázek 2.6 Zvýšení střední teploty přívodu tepla do oběhu pomocí regenerace tepla [2] 
Odebráním části páry v průběhu expanze se sníží práce páry v turbíně, tím se sníží výkon 
turbíny, ale změna tepelné účinnosti je kladná. Stav páry v místě odběru v turbíně, při 
kterém už nedojde ke kladné změně tepelné účinnosti, se nazývá indiferentní bod, který 
je znázorněný na obrázku 2.6.  
Obvykle turbína obsahuje několik neregulovaných odběrů pro regeneraci a každý z nich 
má s vlastní regenerační ohřívák (vícestupňová regenerace). Odběr z vysokotlakých částí 
turbíny pro regeneraci se obvykle nazývá vysokotlaká regenerace, odběry v nízkotlakých 
částí turbíny nízkotlaká regenerace. [2] 
 
Zlepšení vakua v kondenzátoru 
 
Střední teplota odvodu tepla z oběhu je dána teplotou okolí respektive teplotou chladícího 
média. U nás je pára v kondenzátorech chlazena převážně vodou. Teplota chladící vody 
je u kondenzačních elektráren nejčastěji v rozmezí 10°C (chlazení vodou z řeky) až 25°C 
(použití chladících věží). Teplota chladící vody podstatným způsobem ovlivňuje 
kondenzační tlak v kondenzátoru p4, jak je znázorněno na obrázku 2.7. [2] 
 
Obrázek 2.7 Snížení teploty odvodu tepla z oběhu pomocí snížení tlaku v kondenzátoru 
[2] 
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Pro získání co nejvyšší tepelné účinnosti je snaha, aby rozdíl mezi teplotou kondenzace a 
teplotou chladicího média na vstupu do kondenzátoru byl co nejmenší. Toho lze 
dosáhnout zvětšením teplosměnné plochy kondenzátoru, zvětšením průtoku chladícího 
média nebo zvětšením koeficientu přestupu tepla. [2] 
 
Posledním ze způsobů zvyšování tepelné účinnosti oběhů je přihřívání. Problematika 
přihřívání je detailněji popsána v následující podkapitole.  
 
2.2. Přihřívání páry 
 
Přihřívání páry spočívá ve vyvedení páry z parní turbíny již při tlaku p31 zpět do parního 
kotle do výměníku zvaného přihřívák. Zde může teplota páry dosáhnout opět teploty páry 
T3, čímž se zvýší i entropie a konec expanze se posune zpět do oblasti méně mokré páry. 
Limitem teploty přehřátí je právě posunutí konce expanze páry (nesmí se dostat do oblasti 
přehřátí páry). Přihříváním se obvykle sníží účinnost třetího dílčího oběhu podle rozdělení 
dle obrázku 2.3, ale celková střední teplota přívodu do oběhu se při správném přihřívacím 
tlaku zvýší. Přihřívání je znázorněno v T-s diagramu na obrázku 2.8. [2] 
 
 
Obrázek 2.8 Zvýšení střední teploty přívodu tepla do oběhu pomocí přihřívání [2] 
 
Kromě popsaného jednoduchého přihřívání může být použito přihřívání dvojí. To 
znamená, že expanze v turbíně je dvakrát přerušena a pára je dvakrát přihřívána při 
různých tlacích. Dvojí přihřívání se však používá v praxi jen zřídka, a to jen při 
nadkritických parametrech vstupní páry a při spalování drahého paliva. [3] 
 
Přihříváním páry se, kromě zlepšení tepelné účinnosti oběhu, zmenšuje vlhkost páry na 
konci expanze v turbíně. Pro vstupní teplotu přípustnou z hlediska feriticko-perlitické 
oceli (do 540°C) by pro tlaky větší než 13 MPa bez přihřívání páry byla koncová vlhkost 
páry mnohem vyšší, než je přípustné z hlediska termodynamické účinnosti a spolehlivosti 
turbíny. [3] 
 
Jednostupňovým přihříváním páry se zvyšuje teoreticky tepelná účinnost asi o 6 – 8 % 
relativně. Vzhledem k tlakovým ztrátám v přihříváku a parovodech je však skutečné 
zlepšení účinnosti asi o 
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1 až 1,5% nižší. Druhé přihřívání zvyšuje účinnost při nadkritických parametrech vstupní 
páry až o 2 %. [3] 
 
Velmi důležitá je správná volba tlaku, při němž se přihřívání provádí. Při příliš vysokém 
přihřívacím tlaku je sice účinnost přídavného dílčího oběhu vysoká, ale vliv tohoto oběhu 
na celkovou účinnost je malý, neboť relativní velikost přídavného oběhu je malá. [3] Dále 
by to v praxi znamenalo zvýšení ceny příslušného potrubí VT díl – kotel – NT díl turbíny. 
Kromě toho by se značně zvýšila vlhkost páry na výstupu z turbíny. [4] Znázornění volby 
vysokého přihřívacího tlaku je patrné na obrázku 2.9a.  
 
Naproti tomu při nízkém tlaku přihříváku je vliv přídavného oběhu podstatně větší, ale 
střední teplota, při níž je teplo při přihřívání přiváděno, je nízká, a tedy účinnost 
přiváděného oběhu je také nízká. [3] Volba nízkého tlaku přihřívání je patrna na obrázku 
2.9b.   
 
Optimální tlak přihřívání je volen v případě, kdy začátek přívodu tepla je volen přímo od 
teploty Ts1, jak je znázorněno na obrázku 2.9c. Na zvýšení tepelné účinnosti oběhu se 
podílí celý přídavný cyklus. [4] U provedených zařízení se poměr tlaku páry na vstupu 
do turbíny k přihřívacímu tlaku podle údajů společnosti GE pohybuje v dosti širokých 
mezích 0,15 – 0,25, jak je znázorněno na obrázku 2.10. [3] 
 
Obrázek 2.9 Vliv volby přihřívacího tlaku na termickou účinnost [4] 
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Obrázek 2.10 Poměr tlaků pm/p0 podle údajů firmy GE [3] 
 
Použijeme-li zároveň regeneraci tepla, musí být přihřívací tlak poněkud vyšší, protože 
v tomto případě je Carnotova teplota vyšší. Na obrázku 2.11 je znázorněna typická 
závislost účinnosti oběhu na přihřívacím tlaku. Tato závislost je poměrně plochá. 
Skutečný optimální přihřívací tlak je poněkud nižší, protože snížením tlaku při přihřívání 
se sníží koncová vlhkost páry a zmenší se podíl tepelného spádu ve vlhké páře, čímž se 
zvyšuje termodynamická účinnost turbíny. [3] 
 
 
Obrázek 2.11 Závislost účinnosti na přihřívacím tlaku [3] 
 
Přihřívání páry je investičně poměrně nákladné. Ve většině případů je nutné rozdělit 
těleso turbíny na dvě části, protože je velmi konstrukčně obtížné vyrobit jednotělesovou 
parní turbínu s přihříváním, jelikož při přihřívání se zvyšuje i měrný objem páry – lopatky 
po přívodu zpět do tělesa by musely být větší. Problém je i rozdíl teplot před a po přihřátí 
v jednom tělese.  
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Jednotělesouvou parní turbínu s přihříváním vyrábí a dodává pouze několik společností 
a to pouze pro určité stavy páry a výkony.[2] Zatímco regenerace tepla je používána i u 
turbín malých výkonů, přihřívání se zpravidla používá u výkonů nad 50 MW.[3] 
  
3. Výpočet tepelných schémat 
 
V následují kapitole je proveden výpočet tří odlišných tepelných schémat s přihříváním 
páry. Cílem těchto výpočtů je stanovit tepelné schéma (TS), které má nejvyšší účinnost 
v závislosti na přihřívacím tlaku. Ze zadání známe teplotu, tlak a hmotnostní tok páry na 
vstupu do VT dílu turbíny, teplotu přihřáté páry, teplotu napájecí vody (NV), tlak 
v  kondenzátoru (KOND) a otáčky. Známý je též počet a zapojení regeneračních ohříváků 
a jejich kondenzátu.  
Pro výpočet schématu je nezbytná volba několika parametrů. Jedná se zejména o 
termodynamické účinnosti jednotlivých částí turbíny. Při jejich volbě se vychází ze 
skutečných podkladů, dle literatury [5]. Tlakové ztráty, teploty, teplotní rozdíly a 
nedohřevy jednotlivých ohříváků byly konzultovány a voleny dle [6].  
Při výpočtu všech schémat je postupováno obdobně, dle literatury [6]. Nejprve jsou 
spočítány parametry zařízení, které se v jednotlivých variantách neliší. Jedná se o 
kondenzátor, odplyňovák (ODPL), kondenzátní (KČ) a napájecí čerpadlo (NČ).  
Výpočet schématu dále pokračuje volbou rozdělení ohřátí napájecí vody a určením 
odběrových tlaků. Při známých odběrových tlacích můžeme sestrojit pro každé schéma 
expanzní čáru turbíny, ze které získáme entalpie páry v jednotlivých odběrech a skutečné 
entalpické spády v jednotlivých částech turbíny. V dalším kroku výpočtu je potřeba určit 
tepelné bilance jednotlivých výměníků a z nich určit poměrná odběrová množství páry 
z turbíny na výměníky. Při známých odběrových množství páry a entalpických spádech 
je možno stanovit měrnou práci vykonanou na jednotlivých částech turbíny. Z těchto 
hodnot jsme schopni stanovit vnitřní tepelnou účinnost schématu.  
Pro výpočet schématu byl použit program Microsoft Excel 2013, do něhož byly vloženy 
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3.1. Zadané a zvolené parametry tepelných schémat 
 
Hodnoty parametrů ze zadání této práce jsou uvedeny v tabulce 3.1. 
 
Tabulka 3.1 Zadané parametry a jejich hodnoty 
 
Tlak páry před spouštěcím ventilem p0ʼ = 130 bara 
Teplota páry před spouštěcím ventilem t0 = 565 °C 
Teplota přihřáté páry tpp = 565 °C 
Teplota napájecí vody tnv = 245 °C 
Vstupní průtok páry do oběhu turbíny m0 = 220 t/h 
Tlak v kondenzátoru pk = 5 kPa 
Otáčky n = 3000 min-1 
Počet nízkotlakých ohříváků NNTO = 3 
Počet vysokotlakých ohříváků NVTO = 2 
 
Termodynamická účinnost je parametr, který výrazně ovlivňuje termickou účinnost 
tepelného schématu. Její volba byla provedena na základě podkladů [5], kde bylo 
vycházeno ze skutečného stroje. Hodnoty termodynamické účinnosti jsou uvedeny v 
tabulce 3.2.  
Tabulka 3.2 Zvolené hodnoty termodynamické účinnosti 
Termodynamická účinnost turbíny – 1. část ηtdi_1 = 0,8 
Termodynamická účinnost turbíny – 2. část ηtdi_2 = 0,83 
Termodynamická účinnost turbíny – 3. část ηtdi_3 = 0,84 
Termodynamická účinnost turbíny – 4. část ηtdi_4 = 0,86 
Termodynamická účinnost turbíny – 5. část ηtdi_5 = 0,86 
Termodynamická účinnost turbíny – 6. část ηtdi_6 = 0,9 
Termodynamická účinnost turbíny – 7. část ηtdi_7 = 0,78 
 
Pro výpočet tepelného schématu je zapotřebí volit celou řadu dalších parametrů. Všechny 
zvolené parametry byly voleny dle literatury [6], případně dle podkladů [5].  
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Tabulka 3.3 Ostatní zvolené parametry  
Tlaková ztráta HUA, spouštěcího a regulačních ventilů Δpz1 = 3,12 bara 
Tlaková ztráta mezi VT a ST-NT díly turbíny ΔpVT-NT = 2 bara 
Teplota odplynění tod = 165 °C 
Teplotní rozdíl chladící vody v kondenzátoru Δtv = 10 °C 
Ohřátí kondenzátu v KUP Δtkup = 1 °C 
Ohřátí kondenzátu v odplyňováku ΔtOD = 20 °C 
Nedohřev v kondenzátoru δ = 3 °C 
Nedohřev ve VTO δVTO = 3 °C 
Nedohřev v NTO δNTO = 2 °C 
 
3.2. Výpočet kondenzátoru, odplyňováku, 
kondenzátního a napájecího čerpadla 
Kondenzátor je povrchový tepelný výměník, který slouží ke kondenzaci páry z turbíny. 
Pro výpočet kondenzátoru je klíčový tlak v kondenzátoru, který je znám ze zadání. 
Tomuto tlaku odpovídá teplota sytosti a entalpie dle vztahů: 
 tk = f (pk; x = 0) (3.1) 
 ik = f (pk; x = 0) (3.2) 
 
Při známé teplotě sytosti v kondenzátoru a nedohřevu jsme schopni určit teplotu chladící 
vody na výstupu z kondenzátoru.   
 tv2 = tk − δ (3.3) 
Ze zvoleného ohřátí chladící vody můžeme určit teplotu chladící vody na vstupu do 
kondenzátoru. 
 tv1 = tv2 − Δtv (3.4) 
Ohřátí chladící vody v kondenzátoru je znázorněno na obrázku 3.1. Výsledky jsou pak 
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Obrázek 3.1 Průběh teplot v kondenzátoru 
Odplyňovák je směšovací výměník, který slouží k vyloučení nežádoucích plynů 
z kondenzátu. Princip odplynění je založen na Henryho zákoně, kde je využito fyzikální 
vlastnosti plynů, které jsou při teplotě sytosti nerozpustné a odchází pryč spolu 
s brýdovými parami. Pro výpočet je volena obvyklá hodnota teploty odplynění. Této 
teplotě odpovídá tlak a entalpie dle vztahu: 
 pod = f (tod; x = 0) (3.5) 
 iod = f (tod; x = 0) (3.6) 
Průběh teplot v odplyňováku je znázorněn na obrázku 3.2 a výsledky jsou uvedeny 
v tabulce 3.4.  
 
Obrázek 3.2 Průběh teplot v odplyňováku 
 
Pro výpočet kondenzátního a napájecího čerpadla je nutné zvolit několik parametrů, které 
jsou uvedené v tabulce 3.4. Tyto hodnoty byly voleny dle literatury [5] a konzultovány. 
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Tabulka 3.4 Zvolené parametry pro výpočet čerpadel  
Tlaková ztráta potrubí mezi kotlem a turbínou Δppp = 8,45 bara 
Tlaková ztráta vodní strany kotle Δpkot = 22,75 bara 
Tlaková ztráta v potrubí napájecí vody Δpnp = 2,5 bara 
Tlaková ztráta regulačního ventilu napájecí vody Δprn = 10 bara 
Tlaková ztráta vysokotlakých ohříváků ΔpVTO = 2 bara 
Tlaková ztráta daná rozdílem polohy NČ a výst. hrdla 
kotle 
Δpgeod2 = 2 bara 
Tlaková ztráta nízkotlaké regenerace ΔpNTO = 3 bara 
Tlaková ztráta potrubí nízkotlaké regenerace Δpkp = 1,5 bara 
Tlaková ztráta regulačního zařízení hladiny 
v kondenzátoru 
Δprh = 5 bara 
Tlaková ztráta daná převýšením odplyňovače vůči 
čerpadlu 
Δpgeod1 = 2 bara 
Účinnost KČ ηKČ = 0,75 
Účinnost NČ ηNČ = 0,75 
 
Z těchto hodnot můžeme spočítat stlačení v KČ ze vztahu: 
 pKČ = pod + ΔpNTO + Δpkp + Δprh + Δpgeod1 (3.7) 
Tlakový rozdíl překonávaný čerpadlem je poté: 
 ΔpKČ = pKČ − pk (3.8) 
Měrný objem při tlaku za KČ se určí dle vztahu: 
 vKČ1 = f (pKČ; x = 0) (3.9) 
Měrný objem při přírůstku tlaku v KČ se určí dle vztahu: 
 vKČ2 = f (ΔpKČ; x = 0) (3.10) 
Střední hodnotu z měrných objemů dostaneme ze vztahu:  
 𝑣KČ  =
𝑣𝐾Č1 +  𝑣𝐾Č2
2
 (3.11) 
Přírůstek entalpie v KČ je pak dán vztahem: 
 ∆𝑖KČ  =
𝑣𝐾Č ∙  ∆𝑝𝐾Č
𝜂𝐾Č
 (3.12) 
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Ze známé entalpie za kondenzátorem a přírůstku entalpie v KČ jsme schopni určit entalpii 
za KČ. 
 iKČ = ik + ΔiKČ (3.13) 
Pokud zanedbáme podchlazení kondenzátu a budeme ho považovat za sytou kapalinu, 
můžeme z této entalpie určit teplotu kondenzátu za KČ a tím pádem ohřátí kondenzátu 
v KČ.  
 tKČ = f (iKČ; x = 0) (3.14) 
 
 
ΔtKČ = tKČ − tk (3.15) 
Obdobně můžeme provést výpočet napájecího čerpadla. Ze zvolených hodnot se spočítá 
stlačení v NČ, dle vztahu: 
 pNČ = p0ʼ + Δppp + Δpkot + Δpnp + Δprn + ΔpVTO + Δpgeod2 (3.16) 
Tlakový rozdíl překonávaný NČ je následně:  
 ΔpNČ = pNČ − pod (3.17) 
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Výsledky výpočtu čerpadel jsou shrnuty v tabulce 3.5. 
Tabulka 3.5 Výsledky kondenzátoru, odplyňováku, KČ a NČ 
  
Kondenzátor Odplyňovák 
pk 0,05 bara tod 165 °C 
tk 32,88 °C pod 7,01 bara 
tv1 29,88 °C iod 697,35 kJ/kg 
tv2 19,88 °C   
ik 137,77 kJ/kg   
 
Kondenzátní čerpadlo Napájecí čerpadlo 
pKČ  18,51 bara pNČ  177,7 bara 
ΔpKČ  18,46 bara pNČ  170,69 bara 
vKČ1  0,0011702 m
3/kg vNČ1  0,001822 m
3/kg 
vKČ2  0,0011699 m
3/kg vNČ2  0,001774 m
3/kg 
vKČ 0,00117 m
3/kg vNČ 0,001798 m
3/kg 
ΔiKČ 2,88 kJ/kg ΔiNČ 40,92 kJ/kg 
iKČ 140,65 kJ/kg iNČ 738,27 kJ/kg 
tKČ 33,18 °C tNČ 172,23 °C 
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3.3. Výpočet tepelného schématu č. 1 
 
Tepelné schéma ve variantě 1 je znázorněno na obrázku 3.3. 
 
 
Obrázek 3.3 Výkres tepelného schématu č. 1 
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Schéma se skládá z vysokotlaké části turbíny (VT) a ze středo-nízkotlaké části turbíny 
(ST-NT), které jsou zapojeny s kondenzátorem, odplyňovákem, nízkotlakými (NTO) a 
vysokotlakými (VTO) ohříváky. Pára z VT dílu je vyvedena z turbíny, část je přivedena 
na VTO 2 a zbytek je veden zpět do kotle, kde dochází k přihřívání. Přihřátá pára je 
přivedena do ST-NT dílu turbíny, z něhož vede celkem pět neregulovaných odběrů pro 
VTO, NTO a odplyňovák. Pára z výstupního hrdla turbíny je vedena do kondenzátoru, 
kde kondenzuje. Do kondenzátoru je též zaveden kaskádovaný kondenzát (KK) z NTO a 
doplňování vody. Kondenzát z VTO je kaskádován do napájecí nádrže (NN). Pára 
z vyrovnávacího pístu (VP) VT dílu je vedena do odběru pro odplyňovák, pára z VP ST-
NT dílu je vedena do odběru pro NTO 2. Na hřídeli turbíny je připojen třífázový 
generátor.  
3.3.1. Rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků 
 
Následující podkapitola je věnována rozdělení ohřátí kondenzátu na NTO a napájecí vody 
na VTO, jelikož ze zadání a z předchozího výpočtu známe jejich parametry. Při výpočtu 
je uvažována teplota NV a kondenzátu na mezi sytosti, a tak dochází k určitému 
zjednodušení. Na přesnost výsledků však toto zjednodušení nebude mít vliv. Při rozdělení 
ohřátí můžeme určit jednotlivé tlaky v odběrech pro VTO, NTO a odplyňovák.  
Nejprve je proveden výpočet ohřátí a volba odběrových tlaků na nízkotlaké regeneraci. 
Ze známé hodnoty teploty kondenzátu v kondenzátoru, jeho ohřátí v KČ, kondenzátoru 
ucpávkové páry můžeme určit teplotu kondenzátu před NTO I. Naopak při známé teplotě 
odplynění a ohřátí kondenzátu v napájecí nádrži známe teplotu za NTO III.  
 tNTO1_in = tk + Δtkup + ΔtKČ (3.18) 
 tNTO3_out = tod − Δtod (3.19) 
 ΔtNTO = tNTO3_out − tNTO1_in (3.20) 
Při známém teplotním rozdílu můžeme rozdělit ohřátí kondenzátu na jednotlivé ohříváky. 
Rozdělení ohřátí je provedeno na každý ohřívák zhruba konstantní [6]. Následně můžeme 
určit teploty kondenzátu mezi jednotlivými NTO. Průběh teplot v jednotlivých ohřívácích 
je znázorněn na obrázku 3.4.  
 
Obrázek 3.4 Průběh teplot v NTO 
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Teplotu sytosti získáme tak, že přičteme nedohřev NTO, jak je znázorněno na obrázku 
3.4 a popsáno rovnicí 3.21. Tlak v ohříváku pak odpovídá tlaku při teplotě na mezi sytosti 
dle rovnice 3.15. 
 tʼNTOi = tNTOi + δNTO (3.21) 
 
 
pʼNTOi = f (tʼNTOi; x = 0) (3.22) 
Entalpii kondenzátu iki v jednotlivých i částech mezi nízkotlakými výměníky získáme 
z rovnice 3.23. Jelikož uvažujeme kondenzát jako sytou kapalinu, můžeme entalpii určit 
pouze z teploty.  
 iki = f (tki; x = 0) (3.23) 
Teplotní rozdíl mezi teplotou hlavního kondenzátu (HK) na vstupu do NTO a teplotou 
KK vystupujícího z NTO Δtk, znázorněný na obrázku 3.4 je volen dle literatury [5] a to 6 
°C. Takto můžeme určit teplotu podchlazeného kondenzátu i-tého NTO, který je následně 
kaskádován do dalšího NTO. Entalpie takto podchlazeného kondenzátu je opět funkcí 
teploty na meze sytosti. 
 tpodchl = tNTOi + Δtk (3.24) 
 
 
ipodchl = f (tpodchl; x = 0) (3.25) 
Při známém tlaku v ohříváku jsme schopni určit tlak v odběru turbíny. Určíme relativní 
tlakovou ztrátu v potrubí mezi odběrovým místem v turbíně a ohříváku, kterou popisuje 
rovnice 3.26, člen j v této rovnici je pořadové číslo ohříváku počítané od kondenzátoru.  




Tlak v místě odběru v turbíně je pak: 
 pod_NTO = pʼNTO · (1 + δpj) (3.27) 
Výsledky rozdělení ohřátí kondenzátu a výpočet odběrových tlaků nízkotlaké regenerace 
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Tabulka 3.6 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky NTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tNTO1_in 34,18 °C tNTO3_out 145 °C ΔtNTO 110,82 °C 
ΔtNTO1 36,95 °C ΔtNTO2 36,95 °C ΔtNTO3 36,92 °C 
 
Parametry kondenzátu před a za NTO 1: j = 1 
tNTO1_in 34,18 °C iNTO1_in 143,2 kJ/kg   
tNTO1_out 71,13 °C iNTO1_out 297,7 kJ/kg   
tʼNTO1_out 73,13 °C   pʼNTO1 0,36 bara 
tpodchl1 40,18 °C ipodchl1 168,3 kJ/kg pod_NTO1 0,39 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 2: j = 2 
tNTO2_out 108,08 °C iNTO2_out 453,7 kJ/kg   
tʼNTO2_out 110,08 °C   pʼNTO2 1,44 bara 
tpodchl2 77,13 °C ipodchl2 322,9 kJ/kg pod_NTO2 1,57 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 3: j = 3 
tNTO3_out 145 °C iNTO3_out 610,7 kJ/kg   
tʼNTO3_out 147 °C   pʼNTO3 4,39 bara 
tpodchl3 114,08 °C ipodchl3 478,7  kJ/kg pod_NTO3 4,74 bara 
 
Pří výpočtu ohřátí a volbě odběrových tlaků VTO postupujeme obdobně jako u NTO. Ze 
známé teploty napájecí vody vstupující do kotle a z teploty vody v napájecí nádrži, která 
je stejná jako v odplyňováku, můžeme určit teplotní rozdíl ohřátí připadající na 
vysokotlaké ohříváky.  
 tVTO1_in = tnn + ΔtNČ (3.28) 
 ΔtVTO = tVTO3_out − tVTO1_in (3.29) 
Při určování ohřátí na jednotlivé vysokotlaké ohříváky postupujeme dle [6], přičemž 
bereme v potaz doporučení ohřátí na ohřívácích vytápěných parou před přihřívákem 
zhruba 1,4 krát větší než u ohříváků vytápěných parou z turbíny za přihřívákem. Jelikož 
se další výpočet ohřátí VTO výrazně neliší od NTO, nebude zde znovu uveden. Výsledky 
rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků VTO jsou zpracovány do Tabulky 3.7.  
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Tabulka 3.7 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky VTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tVTO1_in 172,23 °C tVTO2_out 245 °C ΔtVTO 72,77 °C 
ΔtVTO1 30 °C ΔtVTO2 42,77 °C   
 
Parametry kondenzátu před a za VTO 1: j = 4 
tVTO1_in 172,23 °C iVTO1_in 728,9 kJ/kg   
tVTO1_out 202,23 °C iVTO1_out 862,5 kJ/kg   
tʼVTO1_out 205,23 °C   pʼVTO1 17,32 bara 
tpodchl1 178,23 °C ipodchl1 755,4 kJ/kg pod_VTO1 18,53 bara 
 
Parametry kondenzátu za VTO 2: j = 5 
tVTO2_out 245 °C iVTO2_out 1061,5 kJ/kg   
tʼVTO2_out 248 °C   pʼVTO2 38,43 bara 
tpodchl2 208,23 °C ipodchl2 889,7 kJ/kg pod_VTO2 40,74 bara 
 
Po stanovení odběrových tlaků v turbíně u NTO a VTO je potřeba stanovit odběrový tlak 
u odplyňováku. Při známém tlaku v odplyňováku, určíme odběrový tlak v turbíně dle 
vztahu: 
 pod_ODPL = (pʼODPL + Δpzd) · kod (3.30) 
Člen Δpzd v rovnici 3.30 vyjadřuje tlakové ztráty v potrubí mezi odběrem a odplyňovákem 
včetně tlakového poklesu v redukčním ventilu, dle literatury [5] byl zvolen 2 bary 
absolutní. Člen kod se volí 1,2 – 1,3. V našem případě je kod volen 1,25. Výsledek tlaku 
v turbíně pro odplyňovák je v tabulce 3.8.  
Tabulka 3.8 Odběrový tlak v turbíně pro odplyňovák 
pʼODPL 7,01 bara pod_ODPL 11,26 bara 
 
Při známých odběrových tlacích v turbíně pro jednotlivé regenerační ohříváky a 
odplyňovák můžeme nyní sestavit expanzní čáru turbíny. 
3.3.2. Expanzní čára 
 
Při zadaných parametrech páry před a za turbínou, zvolených termodynamických 
účinnostech jednotlivých částí, a stanovených odběrových tlacích, můžeme sestrojit 
expanzní čáru turbíny.  
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Přitom postupujeme po jednotlivých částech turbíny, které jsou odděleny stanovenými 
tlaky v neregulovaných odběrech, a stanovujeme parametry páry na začátku, s indexem 
0, a konci expanze s indexem 2.  
Při sestrojování začínáme na vstupu páry do turbíny. Tlak páry před dýzami je snížen o 
tlakové ztráty na hlavní uzavírací armatuře, spouštěcím a regulačních ventilech. 
 p0 = p0ʼ − Δpz1 (3.30) 
Entalpii i0, entropii s0 a měrný objem v0 páry můžeme spočítat jako funkci tlaku a teploty 
viz rovnice 3.31, 3.32 a 3.33.  
 i0 = f (p0; t0) (3.31) 
 s0 = f (p0; t0) (3.32) 
 v0 = f (p0; t0) (3.33) 
Při izoentropické expanzi platí: 
 s0 = s2iz (3.34) 
Jelikož známe tlak na konci expanze, můžeme pomocí vztahu 3.35 určit entalpii na konci 
izoentropické expanze.  
 i2iz = f (p2; s2iz) (3.35) 
Nyní můžeme určit izoentropický spád dané části turbíny a při známé termodynamické 
účinnosti i entalpii na konci skutečné expanze.  
 hiz = i0 − i2iz (3.36) 
 h = hiz · ηtdi  
 i2 = i0 − h (3.37) 
Ze známé entalpie a tlaku na konci expanze, můžeme stanovit teplotu, entropii, měrný 
objem a suchost páry na konci expanze ze vztahů: 
 i2 = f (p2; t2) (3.38) 
 s2 = f (p2; t2) (3.39) 
 v2 = f (p2; t2) (3.40) 
 x2 = f (p2; t2) (3.41) 
 
Podobně je výpočet proveden na všech částech turbíny. Stejně jako na vstupu do VT části 
je i na vstupu do ST-NT části uvažována tlaková ztráta přiváděcího potrubí a regulačních 
orgánů ST-NT části. Výsledky jednotlivých částí expanzní čáry jsou shrnuty do Tabulky 
3.9. Expanzní čára je pak znázorněna na obrázku 3.5. 
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3.3.3. Tepelná bilance výměníků 
 
V této podkapitole je proveden výpočet tepelných a hmotnostních bilancí vysokotlakých 
a nízkotlakých ohříváků a odplyňováku. Součástí vysokotlakých ohříváků je srážeč 
přehřátí, který přehřátou páru vstupující do zařízení ochladí na sytou páru. Nízkotlaké 
ohříváky páry srážeč přehřátí nemají. Cílem tohoto výpočtu je stanovit poměrné množství 
páry odcházející z turbíny na jednotlivá zařízení. Výpočet bude proveden v poměrných 
veličinách. 
Při dosavadních znalostech o tepelném schématu a jeho stanovené expanzní čáře můžeme 
určit entalpie v místech odběru turbíny. Pomocí nich sestavíme tepelné bilance a určíme 
poměrné množství páry z odběru. Při výpočtu začínáme od posledního vysokotlakého 
ohříváku VTO 2. 
Na obrázku 3.6 je znázorněno schéma VTO 2. 
 
Obrázek 3.6 Schéma VTO 2 
Pro schéma na obrázku 3.6 můžeme stanovit energetickou bilanci: 
  
1 · i_nv_vto2_in + y_vto2 · i_p_vto2_in  = y_vto2 · i_kk_vto2_out + 
+ 1 · i_nv_vto2_out   
(3.42) 
Z rovnice 3.42 můžeme vyjádřit jedinou neznámou, kterou je poměrné odběrové 
množství y_vto2. V tabulce 3.10 jsou uvedeny výsledky výměníku VTO 2.  
Tabulka 3.10 Výsledky VTO 2 
Entalpie páry na vstupu do VTO 2 i_p_vto2_in   3244,72 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 2 i_nv_vto2_in 862,46 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 2 i_nv_vto2_out   1061,49 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 2 i_kk_vto2_out 889,66 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO2 
y_vto2 0,0845  
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Následuje výpočet VTO 1, jehož schéma je znázorněno na obrázku 3.7.  
 
Obrázek 3.7 Schéma VTO 1 
Pro schéma VTO 1 z obrázku 3.7 můžeme sestavit energetickou bilanci ve tvaru:  
 
1 · i_nv_vto1_in + y_vto1 · i_p_vto1_in + y_vto2 · i_kk_vto2_out  =  
= 1 · i_nv_vto2_in  + (y_vto1 + y_vto2) · i_kk_vto1_out   
(3.42) 
Z rovnice 3.42 můžeme vyjádřit jedinou neznámou y_vto1. V tabulce 3.11 jsou uvedeny 
výsledky výměníku VTO 1. 
Tabulka 3.11 Výsledky VTO 1 
Entalpie páry na vstupu do VTO 1 i_p_vto1_in   3381,53 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 1 i_nv_vto1_in 728,98 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 1 i_nv_vto2_in   862,46 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 1 i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO1 
y_vto1 0,0465 
 
Na obrázku 3.8 je znázorněno schéma odplyňováku, ze kterého vycházíme pro výpočet 
jeho poměrného odběrového množství. 
 
Obrázek 3.8 Schéma odplyňováku 
Vysoké učení technické v Brně   Fakulta strojního inženýrství 
Energetický ústav   Odbor energetického inženýrství 




Pro odplyňovák můžeme sestavit energetickou rovnici ve tvaru: 
 
(y_vto1 + y_vto2) · i_kk_vto1_out  + (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) ·  
· i_hk_nto3_in  + y_odplʼ · i_p_odpl_inʼ  = 1 · i_nv_vto2_in    
(3.43) 
Při výpočtu je nutné brát v potaz to, že do odběru je zaústěna ucpávková pára z VT dílu 
turbíny a mísí se s párou z turbíny. To v praxi znamená, že entalpie páry na odplyňovák 
i_p_odpl_inʼ je větší než entalpie páry v odběru turbíny i_p_odpl_in a její hodnota je iteračně 
vypočtena ze vztahů:  
 y_odpl ʼ · i_p_odpl_inʼ  = y_od_odpl · i_p_od_odpl_in + y_up · i_up (3.44) 
 y_od_odpl = y_odpl ʼ − y_up (3.45) 
Postup výpočtu je následující. Před prvním krokem iterace můžeme zvolit rovnost entalpií 
v odběru a na turbínu: 
 i_p_odpl_inʼ  = i_p_od_odpl_in (3.46) 
Z rovnice 3.43 můžeme vyjádřit poměrné odběrové množství páry pro odplyňovák y_odplʼ. 
Dosadíme y_odplʼ do rovnic 3.44 a 3.45. a spočítáme i_p_odpl_inʼ . První krok iterace je 
uzavřen. V dalších krocích iterace vypočtenou hodnotu entalpie i_p_odpl_inʼ dosadíme zpět 
do rovnice 3.43 a počítáme znovu poměrné odběrové množství, které zpátky dosadíme 
do rovnic 3.42 a 3.43 a přepočítáváme znovu entalpii i_p_odpl_inʼ. Po posledním kroku 
iterace je vypočteno poměrné odběrové množství páry v odběru turbíny na odplyňovák 
dle vztahu 3.45. Pro potřeby této práce je výpočet automatizován a ve výsledcích 
v tabulce 3.12 jsou uvedeny pouze hodnoty po poslední iteraci.  
Poměrné odběrové množství páry z vyrovnávacího pístu je zvoleno dle [5] a to 1,3% 
z celkového hmotnostního toku páry na turbínu. Entalpie této páry je volena dle 
konzultací a to o hodnotu entalpického spádu na regulační stupeň (RS) nižší, než entalpie 
na vstupu do turbíny. Pro výpočet je uvažován entalpický spád na RS 80 kJ/kg.  
Tabulka 3.12 Výsledky odplyňováku 
Entalpie páry v odběru pro ODPL i_p_od_odpl_in   3249,79 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do ODPL i_hk_nto3_out 610,69 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z ODPL i_nv_vto1_in   728,98 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do ODPL i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do ODPL i_p_odpl_inʼ   3314,83 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 1 i_vp1 3433,56 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 1 y_vp1 0,013 
Poměrné odběrové množství pro ODPL y_odplʼ 0,0367 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro ODPL 
y_od_odpl 0,0237 
 
Vysoké učení technické v Brně   Fakulta strojního inženýrství 
Energetický ústav   Odbor energetického inženýrství 




Nyní se dostáváme k bilančnímu výpočtu posledního NTO, jehož schéma je zobrazeno 
na obrázku 3.9. 
 
Obrázek 3.9 Schéma NTO 3 
Schéma na obrázku 3.9 můžeme popsat rovnicí 3.48, ve které je pouze jedna neznámá a 
to y_NTO3, kterou vyjádříme.  
 
y_nto3 · i _p_nto3_in  + (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto2_out =             
= (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto3_out + y_nto3 · i_kk_nto3_out 
(3.47) 
Výsledky NTO 3 jsou uvedeny v tabulce 3.13. 
Tabulka 3.13 Výsledky NTO 3 
Entalpie páry na vstupu do NTO 3 i_p_nto3_in   3044,94 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 3 i_hk_nto2_out 453,25 kJ/kg 
Entalpie HK na výstupu z NTO 3 i_hk_nto3_out  610,69 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z NTO 3 i_kk_nto3_out 478,66 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 3 
y_nto3 0,0511 
 
Pokračujeme výpočtem NTO 2, jehož bilanční schéma je znázorněno na obrázku 3.10. 
 
Obrázek 3.10 Schéma NTO 2  
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Pro bilanční schéma NTO 2 můžeme sestavit rovnici:  
 
y_nto2ʼ · i _p_nto2_in  + (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto1_out +              
+ y_nto3 · i_kk_nto3_out  = (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto2_out + 
+ (y_nto3 + y_nto2ʼ) · i_kk_nto2_out 
(3.48) 
Při výpočtu bilančního schématu postupujeme stejně jako u odplyňováku. Do odběru pro 
NTO 2 je zavedena pára z vyrovnávacího pístu ST-NT části turbíny. Proto je nutné 
skutečnou entalpii a poměrné odběrové množství páry na NTO 2 počítat iteračně. 
Množství páry z vyrovnávacího pístu bylo stanoveno dle [5] a to 0,5% z celkového 
množství páry do ST-NT části turbíny a entalpie této páry je stejná jak páry na jejím 
vstupu. Výsledky NTO 2 jsou uvedeny v tabulce 3.14. 
Tabulka 3.14 Výsledky NTO 2 
Entalpie páry v odběru pro NTO 2 i_p_nto2_in   2829,51 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 2 i_hk_nto1_out 297,76 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z NTO 2 i_hk_nto2_out   453,25 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do NTO 2 i_kk_nto2_out 322,92 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do NTO 2 i_p_nto2_inʼ   2918,76 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 2 i_vp2 3595,69 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 2 y_vp2 0,005 
Poměrné odběrové množství pro NTO 2 y_nto2ʼ 0,0429 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 2 
y_od_nto2 0,0379 
 
Posledním výměníkem je NTO 1, jehož bilanční schéma je znázorněno na obrázku 3.11.  
 
Obrázek 3.11 Schéma NTO 1 
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Pro NTO 1 můžeme sestavit rovnici: 
 
y_nto1 · i_p_nto1_in  + (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto1_in +  
+ (y_nto3 + y_nto2)· i_kk_nto2_out =     
= (1 − y_vto1 − y_vto2 − y_odplʼ) · i_hk_nto1_out +  
+ (y_nto1 + y_nto2 + y_nto3) · i_kk_nto1_out 
(3.49) 
V rovnici 3.49 je pouze jedna neznámá y_NTO1, kterou můžeme vyjádřit. Výsledky NTO 
1 jsou uvedeny v tabulce 3.15. 
Tabulka 3.15 Výsledky NTO 1 
Entalpie páry na vstupu do NTO 1 i_p_nto1_in   2609,15 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 1 i_hk_nto1_in 143,23 kJ/kg 
Entalpie HK na výstupu z NTO 1 i_hk_nto1_out  297,76 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z NTO 1 i_kk_nto1_out 168,3 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 1 
y_nto1 0,0467  
 
3.3.4. Určení měrné práce a výkonu turbíny 
 
Z předchozích výpočtů jsou známy všechny potřebné parametry pro určení měrné práce 
a výkonu turbíny. Ztrátu vnější netěsností zahrnuje termodynamická účinnost turbíny. Pro 
správnost hmotnostní bilance se uvažuje, že všechna pára pro kondenzátor ucpávkové 
páry (KUP) se bere za VT dílem turbíny. Dle [6] je zvoleno 0,5% z celkového množství 
páry.  
Ze známých poměrných odběrových množství páry pro jednotlivá zařízení oběhu 
stanovíme poměrný průtok αj v j-tém úseku turbíny. Při známém entalpickém spádu hj 
můžeme určit měrnou práci jednotlivých úseků aj dle vztahu: 
 aj = hj · αj (3.50) 
Poměrný průtok jednotlivých částí turbíny mj získáme ze vztahu: 
 mj = m0 · αj (3.51) 
Vnitřní výkon jednotlivých částí turbíny Pj se spočítá dle vztahu: 
 Pj = mj · hj (3.52) 
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Odvod páry před 
úsekem 
αj hj aij mj Pij 
[-] [-] [kJ/kg] [kJ/kg] [kg/s] [kW] 
1 yvp1 0,987 268,85 265,35 60,32 16216 
2 yvp2 + y_vto2 + ykup 0,892 214,15 191,13 54,54 11680 
3 y_vto1 0,846 131,73 111,44 51,70 6810 
4 y_od_odpl 0,822 204,85 168,43 50,25 10293 
5 y_nto3 0,771 215,42 166,13 47,13 10153 
6 y_od_nto2 0,733 220,37 161,59 44,81 9875 
7 y_nto1 0,687 241,69 165,92 41,95 10140 
    ∑ 1230  ∑ 75167 
 
Ze známého vnitřního výkonu můžeme vypočítat svorkový výkon, dle vztahu 3.53. Na 
základě [5] je mechanická účinnost ηmech volena 0,996 a účinnost generátoru ηgen 0,987.  
 Psv = Pi · ηmech · ηgen (3.53) 
 Psv = 73893 kW  
  
3.3.5. Výpočet tepelné účinnosti  
 
Pro výpočet tepelné účinnosti je nutné určit teplo přivedené do oběhu v kotli q1, ze vztahu 
3.55. Entalpie i0ʼ  na výstupu páry z kotle ve vztahu 3.55 je určena pomocí tlaku p0ʼ a 
teploty t0 dle vztahu 3.54. Entalpie i_nv_vto2_out je entalpie napájecí vody na vstupu do kotle, 
kterou jsme již spočítali. Poměrný průtok α2 vyjadřuje množství páry jdoucí na ST-NT díl 
turbín. Entalpie i0_NT je entalpie páry na vstupu do ST-NT dílu a i2_VT je entalpie na konci 
skutečné expanze VT dílu turbíny.  
 i0ʼ = f (p0ʼ; t0) (3.54) 
 q1 = i0ʼ − i_nv_vto2_out + α2 · (i0_NT  − i2_VT) (3.55) 
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Tabulka 3.17 Dodané teplo kotlem 
Entalpie páry na výstupu z kotle i0ʼ  3510,53 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do kotle i_nv_vto2_out 1061,49 kJ/kg 
Entalpie páry na konci expanze ve VT i2_VT 3244,72 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do ST-NT i0_NT   3595,69 kJ/kg 
Teplo dodané kotlem q1 2762,27 kJ/kg 
Pomocí dodaného tepla q1 můžeme spočítat vnitřní účinnost oběhu dle vztahu: 




Nutné je poznamenat, že vnitřní účinnost oběhu ve vztahu 3.56 v sobě nezahrnuje 
účinnost kotle (účinnost mletí paliva, účinnost ohniště apod.). Tepelná účinnost oběhu na 
svorkách generátoru je určena dle vztahu:   




Vnitřní tepelná účinnost ηti ze vztahu 3.56 i svorková tepelná účinnost ηtsv ze vztahu 3.58 
jsou tepelné účinnosti, ve kterých není zahrnuta měrná práce nebo příkon NČ a KČ. 
Příkon čerpadel se může spočítat ze vztahů 3.58 a 3.59. Účinnost obou čerpadel je 
uvažována dle [5] 75%. Elektrická účinnost čerpadel je uvažována dle [5] 95%.  









Termická účinnost na svorkách generátoru s uvážením příkonu napájecího a 
kondenzátního čerpadla je stanovena dle vztahu:  
 𝜂ʼ𝑡𝑠𝑣 =  
𝑃𝑠𝑣 − 𝑃𝑁Č − 𝑃𝐾Č
𝑞1 ∙ 𝑚0
 (3.60) 
Výsledky vypočtených tepelných účinností jsou uvedeny v tabulce 3.17.  
Tabulka 3.18 Tepelná účinnost 
Tepelná účinnost oběhu - vnitřní ηti 44,53 % 
Tepelná účinnost oběhu - svorková ηtsv 43,75 % 
Příkon napájecího čerpadla PNČ  3509,8 kW 
Příkon kondenzátního čerpadla PKČ 247 kW 
Svorková tepelná účinnost oběhu s uvážením 
příkonu čerpadel 
ηʼtsv 41,52 % 
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3.4. Výpočet tepelného schématu č. 2 
 
Tepelné schéma ve variantě 2 je znázorněno na obrázku 3.12. 
 
 
Obrázek 3.12 Výkres tepelného schématu č. 2 
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Schéma č. 2 se podobně jako č. 1 skládá z vysokotlaké části turbíny a ze středo-nízkotlaké 
části turbíny (ST-NT), které jsou zapojeny s kondenzátorem, odplyňovákem, NTO a VTO 
ohříváky. VT díl turbíny je rozdělen jedním neregulovaným odběrem pro vytápění 
ohříváku VTO 2. Zbytek páry prochází VT dílem a je vyveden z turbíny, část páry je 
vedeno na VTO 1 a zbytek do kotle, kde dochází k přihřívání. Přihřátá pára je přivedena 
do ST-NT dílu turbíny, z něhož vedou čtyři neregulované odběry pro NTO a odplyňovák. 
Pára je z výstupního hrdla turbíny vedena do kondenzátoru, kde kondenzuje. Do 
kondenzátoru je též zaveden kaskádovaný kondenzát z NTO a doplňování vody. 
Kondenzát z VTO je kaskádován do NN. Pára z vyrovnávacího pístu VT dílu je vedena 
do odběru pro odplyňovák, pára z VP ST-NT dílu je vedena do odběru pro NTO 2. Na 
hřídeli turbíny je připojen třífázový generátor.  
Metodika výpočtu schématu č. 2 je obdobná jako u schématu č. 1, proto zde výpočet 
nebude uveden. V případě odlišností výpočtu bude na tento fakt upozorněno.  Výsledky 
schématu budou uvedeny přehledně v příslušných tabulkách. 
3.4.1. Rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků 
 
Výsledky rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků nízkotlaké regenerace jsou uvedeny 
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Tabulka 3.19 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky NTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tNTO1_in 34,18 °C tNTO3_out 145 °C ΔtNTO 110,82 °C 
ΔtNTO1 36,95 °C ΔtNTO2 36,95 °C ΔtNTO3 36,92 °C 
 
Parametry kondenzátu před a za NTO 1: j = 1 
tNTO1_in 34,18 °C iNTO1_in 143,2 kJ/kg   
tNTO1_out 71,13 °C iNTO1_out 297,8 kJ/kg   
tʼNTO1_out 73,13 °C   pʼNTO1 0,36 bara 
tpodchl1 40,18 °C ipodchl1 168,3 kJ/kg pod_NTO1 0,39 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 2: j = 2 
tNTO2_out 108,08 °C iNTO2_out 453,8 kJ/kg   
tʼNTO2_out 110,08 °C   pʼNTO2 1,44 bara 
tpodchl2 77,13 °C ipodchl2 322,9 kJ/kg pod_NTO2 1,57 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 3: j = 3 
tNTO3_out 145 °C iNTO3_out 610,7 kJ/kg   
tʼNTO3_out 147 °C   pʼNTO3 4,39 bara 
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V tabulce 3.20 jsou uvedeny výsledky vysokotlaké regenerace.  
Tabulka 3.20 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky VTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tVTO1_in 172,23 °C tVTO2_out 245 °C ΔtVTO 72,77 °C 
ΔtVTO1 42,5 °C ΔtVTO2 30,27 °C   
 
Parametry kondenzátu před a za VTO 1: j = 4 
tVTO1_in 172,23 °C iVTO1_in 728,9 kJ/kg   
tVTO1_out 214,73 °C iVTO1_out 919,4 kJ/kg   
tʼVTO1_out 217,73 °C   pʼVTO1 22,2 bara 
tpodchl1 178,23 °C ipodchl1 755,4 kJ/kg pod_VTO1 23,76 bara 
 
Parametry kondenzátu za VTO 2: j = 5 
tVTO2_out 245 °C iVTO2_out 1061,5 kJ/kg   
tʼVTO2_out 248 °C   pʼVTO2 38,43 bara 
tpodchl2 220,73 °C ipodchl2 947,02 kJ/kg pod_VTO2 40,74 bara 
 
Výsledek tlaku v turbíně pro odplyňovák je v tabulce 3.21.  
Tabulka 3.21 Odběrový tlak v turbíně pro odplyňovák 
pʼODPL 7,01 bara pod_ODPL 11,26 bara 
 
3.4.2. Expanzní čára 
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Obrázek 3.13 Expanzní čára schématu č. 2 
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3.4.3. Tepelná bilance výměníků 
 
V následujících tabulkách jsou uvedeny výsledky výpočtu tepelné bilance jednotlivých výměníků 
schématu č. 2 a jsou stanoveny poměrné odběrové množství páry z turbíny. 
Výsledky VTO 2 jsou uvedeny v tabulce 3.23.  
Tabulka 3.23 Výsledky VTO 2 
Entalpie páry na vstupu do VTO 2 i_p_vto2_in   3244,72 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 2 i_nv_vto2_in 919,37 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 2 i_nv_vto2_out   1061,49 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 2 i_kk_vto2_out 947,02 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO2 
y_vto2 0,0619  
 
Výsledky VTO 1 jsou uvedeny v tabulce 3.24.  
Tabulka 3.24 Výsledky VTO 1 
Entalpie páry na vstupu do VTO 1 i_p_vto1_in   3117,91 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 1 i_nv_vto1_in 728,98 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 1 i_nv_vto2_in   919,37 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 1 i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO1 
y_vto1 0,0756 
 
Výsledky odplyňováku jsou uvedeny v tabulce 3.25. 
Tabulka 3.25 Výsledky odplyňováku 
Entalpie páry v odběru pro ODPL i_p_od_odpl_in   3413,6 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do ODPL i_hk_nto3_out 610,69 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z ODPL i_nv_vto1_in   728,98 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do ODPL i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do ODPL i_p_odpl_inʼ   3427,22 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 1 i_vp1 3433,56 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 1 y_vp1 0,013 
Poměrné odběrové množství pro ODPL y_odplʼ 0,019 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro ODPL 
y_od_odpl 0,006 
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Výsledky NTO 3 jsou uvedeny v tabulce 3.26.  
Tabulka 3.26 Výsledky NTO 3 
Entalpie páry na vstupu do NTO 3 i_p_nto3_in   3183,62 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 3 i_hk_nto2_out 453,25 kJ/kg 
Entalpie HK na výstupu z NTO 3 i_hk_nto3_out  610,69 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z NTO 3 i_kk_nto3_out 478,66 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 3 
y_nto3 0,0491 
 
Výsledky NTO 2 jsou uvedeny v tabulce 3.27. 
Tabulka 3.27 Výsledky NTO 2 
Entalpie páry v odběru pro NTO 2 i_p_nto2_in   2940,98 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 2 i_hk_nto1_out 297,76 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z NTO 2 i_hk_nto2_out   453,25 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do NTO 2 i_kk_nto2_out 322,92 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do NTO 2 i_p_nto2_inʼ   3020,87 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 2 i_vp2 3610,76 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 2 y_vp2 0,005 
Poměrné odběrové množství pro NTO 2 y_nto2ʼ 0,0419 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 2 
y_od_nto2 0,0369 
 
Výsledky NTO 1 jsou uvedeny v tabulce 3.28.  
Tabulka 3.28 Výsledky NTO 1 
Entalpie páry na vstupu do NTO 1 i_p_nto1_in   2693,94 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 1 i_hk_nto1_in 143,23 kJ/kg 
Entalpie HK na výstupu z NTO 1 i_hk_nto1_out  297,76 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z NTO 1 i_kk_nto1_out 168,3 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 1 
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3.4.4. Určení měrné práce a výkonu turbíny 
 
Výsledky výpočtu měrné práce a vnitřního výkonu turbíny jsou uvedeny v tabulce 3.29.  




Odvod páry před 
úsekem 
αj hj aij mj Pij 
[-] [-] [kJ/kg] [kJ/kg] [kg/s] [kW] 
1 yvp1 0,987 268,85 265,35 60,32 16216 
2 y_vto2 0,925 126,79 117,3 56,54 7168 
3 yvp2 + y_vto1 + ykup  0,832 197,16 163,95 50,82 10019 
4 y_od_odpl 0,826 229,95 189,83 50,45 11601 
5 y_nto3 0,776 242,64 188,39 47,45 11513 
6 y_od_nto2 0,740 247,04 182,69 45,19 11164 
7 y_nto1 0,693 251,99 174,75 42,38 10679 
    ∑ 1282,3  ∑ 78361 
Svorkový výkon turbíny:  Psv = 76992 kW 
3.4.5. Výpočet tepelné účinnosti  
 
V tabulce 3.30 jsou uvedeny hodnoty pro výpočet dodaného tepla do kotle.  
Tabulka 3.30 Dodané teplo kotlem 
Entalpie páry na výstupu z kotle i0ʼ  3510,53 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do kotle i_nv_vto2_out 1061,49 kJ/kg 
Entalpie páry na konci expanze ve VT i2_VT 3117,91kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do ST-NT i0_NT   3610,76 kJ/kg 
Teplo dodané kotlem q1 2858,87 kJ/kg 
 
Tepelné účinnosti schématu č. 2 jsou uvedeny v tabulce č. 3.31. 
Tabulka 3.31 Tepelná účinnost 
Tepelná účinnost oběhu - vnitřní ηti 44,85 % 
Tepelná účinnost oběhu - svorková ηtsv 44,07 % 
Příkon napájecího čerpadla PNČ  3509,8 kW 
Příkon kondenzátního čerpadla PKČ 247 kW 
Svorková tepelná účinnost oběhu s uvážením 
příkonu čerpadel 
ηʼtsv 41,92 % 
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3.5. Výpočet tepelného schématu č. 3 
 
Tepelné schéma ve variantě 3 je znázorněno na obrázku 3.14. 
 
 
Obrázek 3.14 Výkres tepelného schématu č. 3 
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Schéma č. 3 se podobně jako č. 1 a č. 2 skládá z vysokotlaké části turbíny a ze středo-nízkotlaké 
části turbíny, které jsou zapojeny s kondenzátorem, odplyňovákem, NTO a VTO ohříváky. VT 
díl turbíny je rozdělen jedním neregulovaným odběrem pro vytápění ohříváku VTO 2 a druhým 
neregulovaným odběrem pro vytápění VTO 1 na tři úseky. Část zbylé pára z VT dílu vede na 
odplyňovák a zbytek do kotle, kde dochází k přihřívání. Přihřátá pára je přivedena do ST-NT dílu 
turbíny, z něhož vedou tři neregulované odběry pro NTO. Pára je z výstupního hrdla turbíny 
vedena do kondenzátoru, kde kondenzuje. Do kondenzátoru je též zaveden kaskádovaný 
kondenzát z NTO a doplňování vody. Kondenzát z VTO je kaskádován do NN. Pára 
z vyrovnávacího pístu VT dílu je vedena do odběru pro NTO 3, pára z VP ST-NT dílu je vedena 
do odběru pro NTO 2. Na hřídeli turbíny je připojen třífázový generátor.  
Metodika výpočtu schématu č. 3 je obdobná jako u schématu č. 1 a č. 2, proto zde výpočet uveden 
nebude. V případě odlišností výpočtu bude na tento fakt upozorněno. Výsledky schématu budou 
uvedeny přehledně v příslušných tabulkách. 
3.5.1. Rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků 
 
Výsledky rozdělení ohřátí a volba odběrových tlaků nízkotlaké regenerace jsou uvedeny 
v tabulce 3.32. 
Tabulka 3.32 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky NTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tNTO1_in 34,18 °C tNTO3_out 145 °C ΔtNTO 110,82 °C 
ΔtNTO1 36,95 °C ΔtNTO2 36,95 °C ΔtNTO3 36,92 °C 
 
Parametry kondenzátu před a za NTO 1: j = 1 
tNTO1_in 34,18 °C iNTO1_in 143,23 kJ/kg   
tNTO1_out 71,13 °C iNTO1_out 297,76 kJ/kg   
tʼNTO1_out 73,13 °C   pʼNTO1 0,36 bara 
tpodchl1 40,18 °C ipodchl1 168,3 kJ/kg pod_NTO1 0,39 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 2: j = 2 
tNTO2_out 108,08 °C iNTO2_out 453,76 kJ/kg   
tʼNTO2_out 110,08 °C   pʼNTO2 1,44 bara 
tpodchl2 77,13 °C ipodchl2 322,92 kJ/kg pod_NTO2 1,57 bara 
 
Parametry kondenzátu za NTO 3: j = 3 
tNTO3_out 145 °C iNTO3_out 610,69 kJ/kg   
tʼNTO3_out 147 °C   pʼNTO3 4,39 bara 
tpodchl3 114,08 °C ipodchl3 478,66 kJ/kg pod_NTO3 4,74 bara 
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V tabulce 3.33 jsou uvedeny výsledky vysokotlaké regenerace.  
Tabulka 3.33 Rozdělení ohřátí a odběrové tlaky VTO 
Ohřátí na jednotlivých výměnících: 
tVTO1_in 172,23 °C tVTO2_out 245 °C ΔtVTO 72,77 °C 
ΔtVTO1 36,4 °C ΔtVTO2 36,37 °C   
 
Parametry kondenzátu před a za VTO 1: j = 4 
tVTO1_in 172,23 °C iVTO1_in 728,98 kJ/kg   
tVTO1_out 208,63 °C iVTO1_out 891,48 kJ/kg   
tʼVTO1_out 211,63 °C   pʼVTO1 19,7 bara 
tpodchl1 178,23 °C ipodchl1 755,37 kJ/kg pod_VTO1 21,08 bara 
 
Parametry kondenzátu za VTO 2: j = 5 
tVTO2_out 245 °C iVTO2_out 1061,49 kJ/kg   
tʼVTO2_out 248 °C   pʼVTO2 38,43 bara 
tpodchl2 214,63 °C ipodchl2 918,91 kJ/kg pod_VTO2 40,74 bara 
 
Výsledek tlaku v turbíně pro odplyňovák je v tabulce 3.34.  
Tabulka 3.34 Odběrový tlak v turbíně pro odplyňovák 
pʼODPL 7,01 bara pod_ODPL 11,26 bara 
 
3.5.2. Expanzní čára 
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3.5.3. Tepelná bilance výměníků 
 
V následujících tabulkách jsou uvedeny výsledky výpočtu tepelné bilance jednotlivých výměníků 
schématu č. 2 a jsou stanovena poměrná odběrová množství páry z turbíny. 
Výsledky VTO 2 jsou uvedeny v tabulce 3.36.  
Tabulka 3.36 Výsledky VTO 2 
Entalpie páry na vstupu do VTO 2 i_p_vto2_in   3244,72 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 2 i_nv_vto2_in 891,48 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 2 i_nv_vto2_out   1061,49 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 2 i_kk_vto2_out 918,91 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO2 
y_vto2 0,0731 
 
Výsledky VTO 1 jsou uvedeny v tabulce 3.37.  
Tabulka 3.37 Výsledky VTO 1 
Entalpie páry na vstupu do VTO 1 i_p_vto1_in   3091,85 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do VTO 1 i_nv_vto1_in 728,98 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z VTO 1 i_nv_vto2_in   891,48 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z VTO 1 i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro VTO1 
y_vto1 0,0644 
 
Výsledky ODPL jsou uvedeny v tabulce 3.38. 
Tabulka 3.38 Výsledky ODPL 
Entalpie páry na vstupu do ODPL i_p_odpl_in   2960,98 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do ODPL i_hk_nto3_out 610,69 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z ODPL i_nv_vto1_in   728,98 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do ODPL i_kk_vto1_out 755,37 kJ/kg 
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Výsledky NTO 3 jsou uvedeny v tabulce 3.39. 
Tabulka 3.39 Výsledky NTO 3 
Entalpie páry v odběru pro NTO 3 i_p_nto3_in   3417,76 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 3 i_hk_nto2_out 453,25 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z NTO 3 i_hk_nto3_out   610,69 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do NTO 3 i_p_nto3_inʼ   3424,92 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 1 i_vp1 3433,56 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 1 y_vp1 0,013 
Poměrné odběrové množství pro NTO 3 y_nto3ʼ 0,0287 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 3 
y_od_nto3 0,0157 
 
Výsledky NTO 2 jsou uvedeny v tabulce 3.40. 
Tabulka 3.40 Výsledky NTO 2 
Entalpie páry v odběru pro NTO 2 i_p_nto2_in   3130,06 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 2 i_hk_nto1_out 297,76 kJ/kg 
Entalpie NV na výstupu z NTO 2 i_hk_nto2_out   453,25 kJ/kg 
Entalpie KK na vstupu do NTO 2 i_kk_nto2_out 322,92 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do NTO 2 i_p_nto2_inʼ   3194,54 kJ/kg 
Entalpie ucpávkové páry 2 i_vp2 3621,71 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství ucpávkové páry 2 y_vp2 0,005 
Poměrné odběrové množství pro NTO 2 y_nto2ʼ 0,0381 
Poměrné odběrové množství páry v 
odběru turbíny pro NTO 2 
y_od_nto2 0,0331 
 
Výsledky NTO 1 jsou uvedeny v tabulce 3.41.  
Tabulka 3.41 Výsledky NTO 1 
Entalpie páry na vstupu do NTO 1 i_p_nto1_in   2835,38 kJ/kg 
Entalpie HK na vstupu do NTO 1 i_hk_nto1_in 143,23 kJ/kg 
Entalpie HK na výstupu z NTO 1 i_hk_nto1_out  297,76 kJ/kg 
Entalpie KK na výstupu z NTO 1 i_kk_nto1_out 168,3 kJ/kg 
Poměrné odběrové množství páry v 
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3.5.4. Určení měrné práce a výkonu turbíny 
 
Výsledky výpočtu měrné práce a vnitřního výkonu turbíny jsou uvedeny v tabulce 3.42.  




Odvod páry před 
úsekem 
αj hj aij mj Pij 
[-] [-] [kJ/kg] [kJ/kg] [kg/s] [kW] 
1 yvp1 0,987 268,85 265,35 60,32 16216 
2 y_vto2 0,914 152,85 139,69 55,85 8536 
3 y_vto1  0,849 130,87 111,17 51,91 6794 
4 yvp2 + y_odpl+ ykup 0,798 203,95 162,67 48,74 9941 
5 y_od_nto3 0,782 287,69 224,94 47,78 13746 
6 y_od_nto2 0,749 294,69 220,66 45,76 13484 
7 y_nto1 0,705 282,54 199,22 43,09 12175 
    ∑ 1323,7  ∑ 80893 
Svorkový výkon turbíny:  Psv = 79479 kW 
3.5.5. Výpočet tepelné účinnosti  
 
V tabulce 3.43 jsou uvedeny hodnoty pro výpočet dodaného tepla do kotle.  
Tabulka 3.43 Dodané teplo kotlem 
Entalpie páry na výstupu z kotle i0ʼ  3510,53 kJ/kg 
Entalpie NV na vstupu do kotle i_nv_vto2_out 1061,49 kJ/kg 
Entalpie páry na konci expanze ve VT i2_VT 2960,98 kJ/kg 
Entalpie páry na vstupu do ST-NT i0_NT   3621,71 kJ/kg 
Teplo dodané kotlem q1 2976,04 kJ/kg 
 
Tepelné účinnosti schématu č. 3 jsou uvedeny v tabulce č. 3.44. 
Tabulka 3.44 Tepelná účinnost 
Tepelná účinnost oběhu - vnitřní ηti 44,48 % 
Tepelná účinnost oběhu - svorková ηtsv 43,7 % 
Příkon napájecího čerpadla PNČ  3509,8 kW 
Příkon kondenzátního čerpadla PKČ 247 kW 
Svorková tepelná účinnost oběhu s uvážením 
příkonu čerpadel 
ηʼtsv 41,64 % 
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4. Volba optimálního tlaku přihřívání 
 
Z dosažených výsledků v kapitole 3 můžeme sestavit závislost vnitřní termické účinnosti na 
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Další ze závislostí je termická účinnost na svorkách generátoru na přihřívacím tlaku, která je 
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Při uvážení příkonu kondenzátního a napájecího čerpadla získáváme závislost znázorněnou 
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Závislost vnitřní termické účinnosti na přihřívacím tlaku s upraveným měřítkem osy y můžeme 
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Ze všech výše uvedených grafů je patrné, že nejvyšší termické účinnosti dosahuje tepelné schéma 
č. 2. Na Grafu 4 lze vidět, že závislost tepelné účinnosti na přihřívacím tlaku je poměrně přímá. 
Přesto, při zvolení vhodného měřítka osy y, lze nalézt průkaznou hodnotu extrému funkce.  
 
Pro tepelné schéma č. 2, které dosáhlo nejvyšší účinnosti, bude v následující kapitole proveden 
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5. Termodynamický návrh průtočné části turbíny 
 
V následující kapitole bude proveden termodynamický návrh průtočné části turbíny. Jako první 
bude spočítán regulační stupeň (RS) turbíny, jeho předběžný i detailní výpočet. Po tomto výpočtu 
následuje předběžný návrh stupňové části turbíny. Výsledkem výpočtů jsou účinnosti 
jednotlivých částí turbíny, jejich počet stupňů a výkon celého soustrojí. Výpočet je proveden 
podle [7], pokud není uvedeno jinak.  
5.1. Volba regulačního stupně 
 
Jedním ze způsobů řízení turbíny je regulace průtoku páry do turbíny. Jeden z nejčastějších 
způsobů je řízení průtoku pomocí regulačních ventilů, které díky svému zavírání a otevírání 
regulují průtok páry do skupin dýz dýzového kola – říkáme, že používají dýzovou regulaci. Parní 
turbíny s touto regulací výkonu mají první stupeň proveden jako regulační – umožňuje regulaci 
toku páry proměnnou velikostí průtočného průřezu. Z výše uvedeného vyplývá, že regulační 
stupeň je rovnotlaký (akční). V praxi se používá dvou typů regulačního stupně. Nejčastěji se 
můžeme setkat s regulačním stupněm v provedení A-kolo. A-kolo se skládá ze skupin dýz na 
statoru a oběžného kola s rovnotlakým lopatkováním na rotoru. Druhým typem RS je 2° Curtysův 
stupeň. [7] 
V této práci byl regulační stupeň zvolen z konstrukčních důvodů a ze zkušeností společnosti Ekol, 
spol. s r.o. v provedení A-kolo. 
5.1.1. Předběžný výpočet regulačního stupně 
 
Cílem předběžného výpočtu RS je stanovení základních geometrických a výkonových 
charakteristik, včetně stavů páry za RS. U předběžného výpočtu uvažujeme čistě rovnotlaké 
lopatkování s nulovou reakcí. Ze známých parametrů páry (teplota, tlak, hmotnostní průtok) na 
vstupu do turbíny a při zvolených veličinách uvedených v tabulce 5.1, můžeme určit účinnost 
stupně, jeho vnitřní výkon a stav páry za RS. Entalpický spád ve stupni je znázorněn na obrázku 
5.1. 
 
Obrázek 5.1 Entalpický spád v RS [7] 
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Tabulka 5.1 Zadané veličiny pro výpočet RS  
Teplota páry na vstupu do RS t0 565 °C 
Tlak páry na vstupu do RS p0 126,88 bara 
Hmotnostní tok páry RS m0 61,1 kg/s 
Entalpie páry na vstupu do RS i0 3513,56 kJ/kg 
Entropie páry na vstupu do RS s0 6,67 kJ/kg*K 
Otáčky rotoru n 3000 min-1 
 
Tabulka 5.2 Zvolené veličiny pro výpočet RS  
Střední průměr lopatkování RS D 1000 mm 




Rychlost páry na vstupu do dýz c0 97 m/s 
Rychlostní součinitel pro dýzu φd 0,96 
Výstupní úhel z rozváděcí mříže α1 11° 
 
Při známém středním průměru lopatkování, otáčkách turbíny a zvoleném rychlostním poměru 
můžeme stanovit izoentropický spád zpracovaný RS podle vztahu: 
 ℎ𝑖𝑧 =
𝑐1𝑖𝑧




Přičemž c1iz je izoentropická absolutní rychlost páry na výstupu z dýzy, kterou můžeme stanovit 
dle vztahu 5.2. Rychlostní poměr u/ciz je volen na dolní hranici rozsahu doporučených hodnot 
pro regulační stupeň v provedení A-kolo, neboť z konstrukčních důvodů je potřeba zvýšit 
entalpický spád na RS a tím pádem snížit tlak za RS tak, aby mohla být skříň turbíny provedena 









Obvodová rychlost na středním průměru u se vypočte ze vztahu: 
 u = π · D · n (5.3) 
Ze známého izoentropického spádu můžeme určit entalpii i2iz za RS dle obrázku  5.2 a pomocí 
parních tabulek také tlak za RS p2 = p1. Nyní je důležité provést kontrolu, zda nebylo dosaženo 
kritického proudění. Kritický tlak pro přehřátou vodní páru je dán vztahem:  
 pkrit = 0,546 · p0 (5.4) 
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Pro stanovení měrného objemu páry za dýzou v1 je nutno vypočítat velikost ztráty ve statoru z0: 
 z0 = (1 − φd2) · hiz (5.5) 




𝜋 · 𝐷 · 𝑐1𝑖𝑧 · 𝜑 · 𝑠𝑖𝑛𝛼1
 (5.6) 
Následně se vypočte optimální délka rozváděcí lopatky: 
 𝑙𝑜𝑝𝑡 =  𝛼 · √𝑙0𝑡  (5.7) 
Součinitel α ve vztahu 5.7 se spočítá jako: 
  𝛼 =  √
𝐷
𝑏
𝑎 · 𝑠1 + 𝛿 · 𝐷
 (5.8) 
 
Konstanta b/a ze vztahu 5.8 je dle [7] 0,0398. Koeficient s1 ve vztahu 5.8 zohledňuje dělení 
parciálního ostřiku a dle [7] je volen s1 = 2, kvůli rovnoměrnému prohřívání statorové skříně 
turbíny.  
















Koeficient c/a ze vztahu 5.9 je dle [7] pro A-kolo roven 0,1467. 
Zaokrouhlením optimální délky lopatky lopt na celé milimetry dostaneme skutečnou délku lopatky 
lo. Redukovaná délka lopatky Lred je pak taková délka, při níž s plným ostřikem dosáhneme stejné 
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Obrázek 5.2 Závislost poměru u/ciz na redukované účinnosti A-kola [7] 
 
Z grafu na obrázku 5.2 můžeme stanovit redukovanou hodnotu obvodové účinnosti ηu. Hodnotu 
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Obrázek 5.3 Graf pro stanovení součinitele k [7] 
Vnitřní účinnost regulačního stupně je pak:  
 ηtdi =  ηu − ξ5 (5.14) 
Následně můžeme spočítat vnitřní výkon RS, dle vztahu: 
 Pi =  m0 · hiz · ηtdi (5.15) 
Koncový bod expanze ve stupni udává entalpie i2, kterou můžeme spočítat ze vztahu: 




− 𝜂𝑡𝑑𝑖 · ℎ𝑖𝑧 (5.16) 
 
Ze známé entalpie i2 a tlaku p2 za RS můžeme stanovit stavové veličiny páry za RS z parních 
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Tabulka 5.3 Výsledky předběžného výpočtu RS  
Obvodová rychlost na středním průměru u [m/s] 157,08 m/s 
Izoentropická abs. rychlost páry na výstupu z dýzy c1iz 523,6 m/s 
Izoentropická spád RS hiz 132,37 kJ/kg 
Entalpie za RS v bodě 1iz i1iz 3381,19 kJ/kg 
Tlak páry za RS  p1 86,36 bara 
Kritický tlak  pkrit 69,28 bara 
Velikost ztráty ve statoru z0 10,38 kJ/kg 
Entalpie páry za RS v bodě 1 i1 3391,57 kJ/kg 
Měrný objem páry v bodě 1 v1 0,03847 m3/kg 
Délka výstupní hrany dýzy při totálním ostřiku lot 0,0078 m 
Součinitel δ δ 0,03533 
Součinitel α α 2,94975 
Optimální délka lopatky lopt 2,6055 cm 
Skutečná délka lopatky l0 2,6 cm 
Redukovaná délka lopatky Lred 1,3656 cm 
Redukovaná obvodová účinnost ηu 0,61 
Parciální ostřik ε 0,3 
Součinitel k k 1 
Absolutní hodnota ztráty třením a ventilací Z5 0,42537 kJ/kg 
Poměrná ztráta ξ5 0,00321 
Vnitřní účinnost RS ηtdi 0,60679 
Vnitřní výkon RS PiRS 4,91 MW 
Entalpie páry v bodě 2 i2 3437,94 kJ/kg 
Teplota páry v bodě 2 t2 518,53 °C 
Entropie páry v bodě 2 s2 6,7426 kJ/kg*K 
Měrný objem páry v bodě 2 v2 0,03967 m3/kg 
 
Z výsledků je patrné, že nedochází ke kritickému proudění (p1 > pkrit) a bude použita nerozšiřující 
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5.1.2. Detailní výpočet regulačního stupně 
 
Úkolem předběžného výpočtu regulačního stupně bylo stanovení základních geometrických 
rozměrů a výkonových charakteristik stupně, viz tabulce 5.2. Nyní následuje detailní výpočet, 
který pracuje s hodnotami s výpočtu předběžného, jmenovitě zvoleným středním průměrem D, 
optimálním poměrem u/ciz, celkovým tepelným spádem na stupeň hiz, tlakem páry za regulačním 
stupněm p2, tvarem dýzy vzhledem ke kritickému proudění a stupeněm parciálního ostřiku ε.  
Hlavním rozdílem je volba stupně reakce. V praxi se nepoužívá čistě akční stupeň s reakcí rovnou 
nule, ale z důvodu zlepšení poměrů při obtékání oběžných lopatek se volí reakce v řádech 
procent. Pro potřeby této práce je hodnota reakce zvolena na dolní hranici doporučených hodnot 
jelikož dle podkladů [5] vychází z detailních výpočtů podobných turbín nízká reakce. Výsledky 
detailního výpočtu RS budou uvedeny v tabulkách v průběhu této kapitoly.  
Při zvolené reakci stupně můžeme rozdělit tepelný spád na stator (vztah 5.17) a rotor (vztah 5.18).    
 hiz
S = (1 − ρ) · hiz (5.17) 
 hiz
R = ρ · hiz (5.18) 
Na obrázku  5.4 je znázorněn průběh expanze A-kola. Vypočtené hodnoty zaneseme do i-s 
diagramu na obrázku 5.4 a z parních tabulek spočítáme hodnotu tlaku v bodě 1. Tento tlak je 
nutné zkontrolovat z hlediska kritického proudění. Pokud je tlak p1 větší než pkrit, který byl 
spočítán v předběžném výpočtu, jedná se o podkritické proudění a úhel profilu je stejný 
s výstupním úhlem proudu páry.  
 
Obrázek 5.4 Průběh expanze v A-kole [7] 
Teoretická rychlost na výstupu z dýzy se spočítá podle vztahu:  
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5.1.2.1. Výpočet rychlostních trojúhelníků 
 
Nyní následuje výpočet rychlostí v rychlostních trojúhelnících stupně, znázorněném na obrázku 
5.5.  
 
Obrázek 5.5 Označení veličin pro výpočet rychlostních trojúhelníků A-kola [7] 
Pro tento výpočet je nutné volit několik parametrů. Zásadní pro výpočet je volba rychlostních 
součinitelů φ a ψ, která byla provedena dle [7], obrázek  5.6, a volba úhlů α1 a β2 dle doporučených 
hodnot v [7].  
 
Obrázek 5.6 Graf pro určování rychlostních součinitelů [7] 
Obvodovou rychlost páry u v trojúhelníku známe z předběžného výpočtu.  
Skutečná absolutní rychlost páry na výstupu z dýzy se spočítá dle vztahu: 
 c1 =  φ · c1iz (5.20) 
Relativní rychlost páry na výstupu z dýzy se určí ze vztahu: 
 𝑤1 =  √𝑐1
2 + 𝑢2 − 2 · 𝑐1 · 𝑢 · 𝑐𝑜𝑠𝛼1  (5.21) 
Složky rychlostí do obvodového směru jsou pak:  
 c1u =  c1 · cosα1 (5.22) 
 w1u =  c1u − u (5.23) 
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Složky rychlostí do axiálního směru jsou následně:  
 c1a  =  w1a = c1 · sinα1 (5.24) 




Teoretická a skutečná relativní rychlost páry na výstupu z oběžných lopatek se spočítá jako:  
 𝑤2𝑖𝑧 =  √2 ∙ 𝜌 ∙ ℎ𝑖𝑧 + 𝑤1
2 (5.26) 
 w2 =  ψ · w2iz (5.27) 
Absolutní rychlost páry na výstupu z oběžných lopatek se spočítá dle vztahu:  
 𝑐2 =  √𝑤2
2 + 𝑢2 − 2 · 𝑤2 · 𝑢 · cos (180 −  𝛽2)  (5.28) 
Složky rychlostí do obvodového směru jsou:  
  c2u =  w2  · cos(180 − β2) (5.29) 
 c2u =  w2u − u (5.30) 
Složky rychlostí do axiální směru: 
 c2a =  w2a = w2 · sin(180 − β2) (5.31) 




Pro stanovení délky rozváděcí lopatky (dýzy) použijeme rovnici kontinuity, dle vztahu: 
 𝑙0 =
𝑚0 ∙ 𝑣1
𝜋 ∙ 𝐷 ∙ 𝜀 ∙ 𝑐1 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝛼1
 (5.33) 
Pro válcové provedení průtočného kanálu se délka oběžné lopatky určí ze vztahu:  
 l1 = l2 = l0 + Δl (5.34) 
Hodnota parametru Δl ze vztahu 5.34 je volena na základě [7]. Výstupní úhel z oběžných lopatek 
se pak následně spočítá ze vztahu:  
 𝛽2 = 180 − 𝑎𝑟𝑐𝑠𝑖𝑛
𝑚0 ∙ 𝑣2
𝜋 ∙ 𝐷 ∙ 𝜀 ∙ 𝑤2 ∙ 𝑙2
 (5.35) 
Následně dochází k iteračnímu výpočtu, kdy vypočtený úhel β2 dosadíme za původně zvolený 
úhel a výpočet provádíme znovu. Důležité si je uvědomit, že se změnou tohoto úhlu dochází i ke 
změně rychlostního součinitele pro rotor ψ. Výsledky rychlostního trojúhelníku a délek lopatek 
jsou uvedeny v tabulce 5.4. Všechny uvedené parametry jsou uvedeny po poslední iteraci. Na 
Obrázek 5.6 jsou rychlostní trojúhelníky RS nakresleny. 
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Tabulka 5.4 Výsledky rychlostních trojúhelníku RS  
ρ  0,02 β1 15,84 ° 
hiz
s  129,73 kJ/kg w2iz 362,6 m/s 
hiz
r 2,65 kJ/kg w2 315,46 m/s 
p1 87,05 bara c2 171,95 m/s 
c1iz 518,52 m/s w2u 301,19 m/s 
φ 0,98 c2u 144,11 m/s 
ψ 0,87 c2a 93,8 m/s 
α1 11 ° w2a 93,8 m/s 
c1 508,15 m/s α2 146,94 ° 
w1 355,22 m/s l0 0,026 m 
c1u 498,81 m/s Δl 0,002 m 
w1u 341,73 m/s l1 0,028 m 
c1a 96,96 m/s l2 0,028 m 
w1a 96,96 m/s β2 162,7 ° 
 
 
Obrázek 5.6 Rychlostní trojúhelníky A-kola 
5.1.2.2. Volba profilů RS 
 
Nyní se dostáváme k volbě profilů a výpočtu geometrických parametrů RS. Jedná se o volbu 
délky tětivy profilu c, poměrné rozteče s/c a úhlu nastavení profilu γ. Volbu parametrů provádíme 
pro rozváděcí a oběžné lopatky zvlášť. Všechny zmíněné parametry byly konzultovány a voleny 
na základě [5]. Výsledky profilů jsou shrnuty do Tabulky 5.5 na konci této podkapitoly.  
Nyní můžeme spočítat axiální stavební délku lopatky, neboli šířku lopatky B, podle vztahu: 
 B = c · cosγ (5.36) 
Rozteč lopatek s se spočítá podle vztahu: 
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Počet lopatek z je potom:  
pro stator 𝑧 =
𝜋 ∙ 𝐷 ∙ 𝜀
𝑠
 (5.38) 




Tabulka 5.5 Výsledky profilů RS  
Dýza – 35D1/541   
Délka tětivy profilu c 35 mm 
Poměrná rozteč s/c 0,72 
Úhel nastavení profilu γ 54° 
Šířka lopatky B 20,57 mm 
Rozteč lopatek s 25,2 mm 
Počet lopatek z 37 
Oběžná lopatka – 40TR1/171   
Délka tětivy profilu c 40 mm 
Poměrná rozteč s/c 0,54 
Úhel nastavení profilu γ 17° 
Šířka lopatky B 38,25 mm 
Rozteč lopatek s 21,6 mm 
Počet lopatek z 145 
 
5.1.2.3. Ztráty v lopatkování, účinnost a výkon RS 
 
Následující podkapitola je věnována ztrátám v lopatkování RS. Ztráty jsou znázorněny na 





∙ (1 −  𝜑2) (5.40) 





∙ (1 −  𝜓2) (5.41) 







                                                 
1 Označení dle [5] 
Vysoké učení technické v Brně    Fakulta strojního inženýrství 
Energetický ústav   Odbor energetického inženýrství 




Následně je obvodová účinnost stupně ηu definována jako:  
 𝜂𝑢 =
(ℎ𝑖𝑧 +  
𝑐0
2
2 ) − 𝑧0 − 𝑧1 − 𝑧𝑐





Vnitřní termodynamická účinnost stupně se spočítá podle vztahu:  
 ηtdi =  ηu − ξ5 − ξ6 − ξ7 (5.44) 
 
Koeficient ξ5 ve vztahu 5.44 je poměrná ztráta třením (ventilací) disku, která se spočítá dle vztahu: 









Součinitel ktř ze vztahu 5.45 volen dle [7] 0,0006. Součinitel S je průtočný průřez pro páru, který 
se spočítá dle vztahu: 
 S = π · D · l1 · ε · sinα1 (5.46) 
Koeficient ξ6 ve vztahu 5.44 je poměrná ztráta parciálním ostřikem. Celková poměrná ztráta je 
součtem ztrát vznikajících ventilací neostříknutých lopatek ξ61 a ze ztrát vznikajících na okrajích 





















∙ 𝜂𝑢 ∙ 𝑧𝑠𝑒𝑔𝑚 (5.48) 
Koeficient zsegm udává počet segmentů dýzového kola po obvodu. V našem případě se zsegm rovná 
dvěma, protože dochází k rovnoměrnějšímu prohřívání skříně při najíždění turbíny. [5]  
Koeficient ξ7 ve vztahu 5.44 je poměrná hodnota ztráty radiální mezerou. Můžeme ji vypočítat ze 
vztahu:  
 𝜉7 = 𝛿𝑒𝑘𝑣 ∙





 ∙ 𝜂𝑢 ∙ 𝜀 (5.49) 
 
Součinitel δekv ve vztahu 5.49 zahrnuje vliv axiální a radiální mezery mezi dýzou a rotorovou 
lopatkou a počet břitů na bandáži. Počítá se ze vztahu:  
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Ve vztahu 5.50 je součinitel zr počet břitů na bandáži, δa je axiální vůle a δr je radiální vůle mezi 
rotorem a statorem. Součinitel ρš ve vztahu 5.49 je stupeň reakce na špici lopatky a spočítá se dle 
vztahu:  








Při známých ztrátách RS můžeme určit vnitřní termodynamickou účinnost stupně dle vztahu 5.44. 
Pomocí této účinnosti můžeme stanovit vnitřní výkon A-kola dle vztahu:  
  Pi = M · hiz · ηtdi (5.52) 
Koncový expanzní bod ve stupni lze stanovit dle vztahu: 




− 𝜂𝑡𝑑𝑖 · ℎ𝑖𝑧 (5.53) 
Ostatní parametry páry za RS můžeme stanovit pomocí i-s diagramu a jsou uvedeny spolu s 
výsledky detailního výpočtu RS v tabulce 5.6. 
Tabulka 5.6 Výsledky detailního výpočtu RS  
Ztráta v rozváděcí mříži Z0 5428,28 J/kg 
Ztráta v oběžné lopatkové řadě Z1 15980,98 J/kg 
Ztráta výstupní rychlostí Zc 14783,13 J/kg 
Obvodová účinnost stupně ηu 0,736 
Poměrná ztráta ventilací disku ξ5 0,00342 
Poměrná ztráta parciálním ostřikem ξ6 0,01363 
Poměrná ztráta radiální mezerou ξ7 0,02802 
Termodynamická účinnost stupně ηtdi 0,703 
Vnitřní výkon RS PiskutRS 5,68 MW 
Entalpie za RS i2c 3425,25 kJ/kg 
Teplota za RS t2c 513,42 °C 
Entropie za RS s2c 6,727 kJ/kg*K 
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5.2. Výpočet stupňové části turbíny 
 
Po konzultaci a při uvážení všech okolností je výpočet stupňové části turbíny s přetlakovým 
lopatkováním proveden pouze jako předběžný. Hlavním důvodem je to, že detailní výpočet 
metodou ca/u přestává být u posledních stupňů lopatkování dostatečně přesný kvůli velkému 
zakřivení proudu páry na konci turbíny a prudkému nárůstu měrného objemu. 
Při výpočtu pracujeme se známými podklady, jako jsou parametry páry za RS, tepelné schéma 
celého oběhu s jasně stanovenými tlaky v odběrech p2, izoentropickými entalpickými spády na 
jednotlivé kužely Hiz atp. Jedním z cílů předběžného výpočtu je stanovení počtu stupňů 
v jednotlivých kuželech, které jsou odděleny neregulovanými odběry, jejichž parametry byly 
stanoveny při výpočtu tepelného schématu v kapitole 3.4. Dalším cílem je stanovení ztrát 
v lopatkování a určení vnitřní termodynamické účinnosti a výkonu jednotlivých částí turbíny.  
Výpočet je proveden dle [7], pokud není uvedeno jinak, a vychází z volby středního Parsonsova 
čísla Pas, což je bezrozměrný součinitel, který je volen dle doporučení v rozmezí 0,6 až 0,85. V 
tomto rozsahu Pas dosahuje přetlakové lopatkování nejvyšší účinnosti. 
5.2.1. Geometrie a počet stupňů přetlakového lopatkování 
 
V této podkapitole je stanoven střední průměr lopatkování na vstupu a výstupu kužele a jeho 
počet stupňů. Ze zvoleného Pas se vypočte Pa1 dle vztahu 5.54, a pro zvolený výstupní úhel 
statorové lopatky α1 se odečte z obrázku 5.7 poměr ca/u.  
 Pa1 = (0,9 – 0,95) · Pas (5.54) 
 
Obrázek 5.7 Závislost Pa na poměru ca/u [7] 
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Následně se zvolí délka první lopatky l1 a dopočítá se střední průměr lopatkování na vstupu D1 










Pro výpočet středního průměru Dn a délky lopatky ln je nutno stanovit Pan dle vztahu 5.54 a pro 
zvolený úhel αn je možno odečíst poměr ca/u dle obrázku 5.7. Délku poslední lopatky obvykle 
není možné volit přímo, ale zvolí se poměr (l/D)n, pomocí něhož se může dopočítat střední průměr 
lopatkování posledního stupně dle vztahu 5.56.  
Tato metoda výpočtu je vhodná pro vysokotlakou až středotlakou část turbíny, kde výrazně 
neroste měrný objem páry a její proud není příliš zakřiven. Z výše uvedeného vyplývá, že u 
posledního kuželu je použitý výpočet lehce nepřesný a v praxi by se musel počítat metodikou 
jinou - pro účely této práce však dostačuje. Problematika posledních stupňů je samostatnou 
kapitolou v návrhu turbín, která by vydala na samostatnou diplomovou nebo i disertační práci.  





∙ 𝜋2 ∙ (
𝑐𝑎
𝑢 )𝑛
3  (5.56) 
 
Hodnota měrného objemu vn ze vztahu 5.56 je při prvním výpočtu odhadnuta a následně 
zpřesňována pomocí iteračního výpočtu. Při volbě výše zmíněných parametrů byl brán ohled na 
to, aby bylo lopatkování provedeno na konstantním patním průměru Dp viz obrázku 5.8, dle 
zkušeností a podkladů výrobce turbíny [5].  
 
Obrázek 5.8 Řez průtočným kanálem s konst. patním průměrem [7] 
Pro výpočet počtu stupňů jednotlivých částí je nutné stanovit střední obvodovou rychlost us dle 
vztahu:  
 𝑢𝑠 = 𝜋 ∙ (
𝐷1 + 𝐷𝑛
2
) ∙ 𝑛 (5.57) 





Výsledky geometrie a počtů stupňů jsou uvedeny v tabulce 5.7.  
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 Tabulka 5.7 Výsledky geometrie a počtu stupňů přetlakového lopatkování  
 Kužel 
 1 2 3 4 5 6 7 
Hmot. průtok kuželem m [kg/s] 60,32 56,53 50,82 49,65 46,65 44,09 41,28 
Tlak za kuželem p2 [bara] 40,74 23,76 11,26 4,742 1,567 0,392 0,05 
Spád na kužel Hiz [kJ/kg] 235,4 151,7 234,7 266,7 281,1 272,4 304,3 
Střední Parsons Pas [-] 0,8 0,8 0,8 0,8 0,8 0,8 0,8 
Parsons na vstupu Pa1 [-] 0,736 0,736 0,736 0,736 0,736 0,736 0,736 
Výstupní úhel α1 [°] 12 12 12 16 17 23 28 
Poměr ca/u na vstupu [-] 0,234 0,234 0,234 0,316 0,336 0,465 0,579 
Délka lopatky l1 [mm] 50 78,5 95 110 150 160 250 
Střední průměr lopatkování na 
vstupu D1 [m] 
0,64 0,675 0,901 0,934 1,066 1,331 1,604 
Parsons na výstupu Pan [-] 0,76 0,76 0,76 0,76 0,76 0,76 0,76 
Výstupní úhel αn [°] 13 14 14 19 23 32 32 
Poměr ca/u na výstupu [-] 0,255 0,275 0,275 0,378 0,464 0,676 0,676 
Poměr (l/D)n [-] 0,115 0,13 0,14 0,16 0,19 0,19 0,355 
Střední průměr lopatkování na 
výstupu Dn [m] 
0,675 0,717 0,931 1,003 1,164 1,457 2,113 
Délka lopatky na výstupu ln [mm] 78 93,2 130,3 160,5 221,2 276,9 750 
Střední obvodová rychl. us [m/s] 103,4 109,3 143,9 152,1 175,2 218,9 291,9 
Počet stupňů z [-] 18 10 9 9 7 5 3 
 
5.2.2. Ztráty, účinnost a výkon přetlakového lopatkování 
 
Pro stanovení každé části turbíny je potřeba určit ztráty v lopatkování. První ze ztrát, kterou  




∙ 4,5 (5.59) 




+ 𝑥 (5.60) 
Ve vztahu 5.60 vystupuje součinitel Dv, což je vnější průměr lopatkování a součinitel x, který 
označuje výrobní toleranci, která byla stanovena dle [5] na 0,2 mm. Střední ztráta radiální 
mezerou se určí jako aritmetický průměr ztráty radiální mezerou na vstupu a výstupu z kužele.  
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Další ze ztrát je ztráta rozvířením, která se opět spočítá na vstupu a výstupu kužele dle vztahu 
5.61 a následně se určí její střední hodnota jako aritmetický průměr.  






Vnitřní účinnost přetlakového lopatkování je potom:  
 ηi =  ηoo · (1 + f) · (1 − ξk − ξv) (5.62) 
Koeficient f ve vztahu 5.62 je součinitel zpětného využití ztrát neboli „Reheat faktor“, který 
vyjadřuje poměr přírůstku spádu k celkovému izoentropickému spádu vícestupňové turbíny, 
neboť se část tepla vznikajícího ze ztrát využije v dalších stupních. Koeficient f se může spočítat 
ze vztahu:  







Součinitel k ve vztahu 5.63 je experimentální konstanta, která se pro expanzi v oblasti přehřáté 
páry rovná 0,2 a pro expanzi z oblasti přehřáté do mokré páry rovná 0,14 - 0,18. Součinitel ηtdi 
ve vztahu 5.63 je termodynamická účinnost daného kužele. Pro první výpočet je tato hodnota 
volena a následně je iterována.  
Obvodová účinnost pro nekonečně dlouhou lopatku ηoo ze vztahu 5.63 se podle [5] spočítá na 
začátku a na konci kužele dle vztahu 5.63 a z těchto hodnot se spočítá střední hodnota. 
 𝜂𝑜𝑜 = 1 −  











Součinitel λ ve vztahu 5.64 je ztrátový součinitel, který není konstantní, ale mění se v závislosti 
na místě v turbíně. [5] Hodnoty ztrátového součinitele λ byly konzultovány a voleny dle [5]. 
U posledního kužele počítáme ještě s jednou ztrátou a to se ztrátou výstupní rychlostí Zc. Axiální 
výstupní rychlost páry z lopatkování se určí ze vztahu:  
 𝑐𝐴𝑛 =
𝑚 ∙ 𝑣𝑛
𝜋 ∙ 𝐷𝑛 ∙ 𝑙𝑛
 (5.66) 
Na základě rychlostních trojúhelníků je možno stanovit absolutní rychlost páry na výstupu 
z oběžných lopatek posledního stupně dle vztahu:  





+ 1 (5.67) 
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Skutečný entalpický spád na jednotlivé i-té kužele turbíny se spočítá dle vztahu: 
 𝐻𝑖 = 𝐻𝑖𝑧 ∙ 𝜂𝑖 −  𝑍𝑐 (5.69) 





Vnitřní výkon kuželů stupňové části turbíny se spočítá dle vztahu: 
 𝑃𝑖 = 𝐻𝑖 ∙ 𝑚𝑖 (5.71) 
Výsledky ztrát, účinností a výkony kuželů jsou shrnuty do Tabulky 5.8.  
Tabulka 5.8 Výsledky ztrát, účinností a výkonů přetlakového lopatkování  
 Kužel 
 1 2 3 4 5 6 7 
Ztráta radiální mezerou ξk [-] 0,09 0,07 0,062 0,055 0,045 0,046 0,031 
Ztráta rozvířením ξv [-] 0,01 0,015 0,015 0,02 0,028 0,025 0,075 
Reheat faktor f [-] 0,021 0,011 0,014 0,015 0,015 0,014 0,021 
Ztrátový součinitel λ [-] 0,13 0,1 0,09 0,08 0,07 0,07 0,06 
Obvodová účinnost kužele ηoo [-] 0,876 0,904 0,915 0,92 0,928 0,92 0,929 
Ztráta výstupní rychlostí Zc [kJ/kg] 0 0 0 0 0 0 25,54 
Skut. entalpický spád Hi [kJ/kg] 189,5 127,2 200,9 230,7 245,5 236 232,4 
Vnitřní termodyn. účinnosti ηtdi [-] 0,805 0,838 0,856 0,865 0,873 0,866 0,763 
Vnitřní výkon Pi [MW] 11,43 7,19 10,21 11,45 11,45 10,41 9,59 
 
5.3. Výsledky celého turbosoustrojí  
 
Při známých parametrech RS i přetlakového lopatkování můžeme určit celkový výkon turbíny 
jako součet skutečného výkonu RS a jednotlivých dílčích výkonů i-tých kuželů stupňové části 
turbíny, dle vztahu 5.72. 
 𝑃𝑖𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑃𝑖𝑠𝑘𝑢𝑡





Při zvolených hodnotách mechanické účinnosti a účinnosti generátoru můžeme dle vztahu 3.54 
na str. 30 spočítat výkon soustrojí na svorkách generátoru. Výsledky celého turbosoustrojí jsou 
uvedeny v tabulce 5.9.  
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Tabulka 5.9 Výsledky celého turbosoustrojí  
Celkový vnitřní výkon turbíny Picelk 77,41 MW 
Mechanická účinnost ηmech 0,99 
Účinnost generátoru ηgen 0,9865 
Výkon turbíny na svorkách generátoru  Psv 75,6 MW 
 
6. Pevnostní kontrola axiálního závěsu poslední oběžné 
lopatky 
 
Snaha o zvyšování termodynamické účinnosti vede výrobce turbín k neustálému zdokonalování 
konstrukce lopatek, např. jejich nakrucováním, snížením ztrát lopatkování, snižováním radiálních 
vůlí atd. Vedle zvyšování účinnosti lopatkování je snahou výrobců vyvíjet a osvojit si výrobu 
funkčně a technologicky účelnějších závěsů lopatek a zvýšení jejich únosnosti, protože jen tak 
mohou zůstat na trhu konkurenceschopní. V současné době se často volba typu závěsů odvíjí od 
tradice samotného výrobce a změna typu závěsů činí značný problém. 
Závěsy lopatek můžeme dle směru umístění na rotoru rozdělit na obvodové – lopatky se umisťují 
po obvodu rotoru a na axiální – lopatky jsou umístěny v axiálním směru rotoru.  Obvodových 
závěsů existuje celá řada např. Jednoduchý T-závěs vnitřní/vnější, Dvojitý T-závěs vnitřní/vnější, 
vidlicový závěs, stromečkový obvodový apod. Mezi axiální závěsy patří např. válcový (Lavalův) 
závěs nebo stromečkový axiální závěs.  
Právě stromečkový axiální závěs je vhodný pro největší odstředivé síly NT dílů kondenzačních 
turbín, což je právě případ turbíny počítané v této práci. Pro potřeby výpočtů této práce byla 
poskytnuta od společnosti Ekol, spol. s r.o. lopatka s označením R25, která je na obrázku. 6.1. 
Mechanické vlastnosti této lopatky jsou uvedeny v tabulce 6.1.  
 
Obrázek 6.1 Lopatka R25 
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Tabulka 6.1 Vlastnosti lopatky  
Materiál lopatky X12CrNiMo12  (1.4939) 
Mez kluzu  Re  800 MPa 
Délka tětivy profilu c 151,2 mm 
Poměrná rozteč s/c 0,8 
Ohybový modul na patě Wmin 16,882 cm3 
 
Před samotným výpočtem závěsu lopatky je nutné provést pevnostní kontrolu na ohybové 
namáhání na patě lopatky a následně můžeme provést kontrolu závěsu.  
6.1. Výpočet rychlostních trojúhelníků posledního stupně  
 
Pro výpočet síly, která působí na poslední oběžnou lopatku, je potřeba spočítat rychlostní 
trojúhelníky posledního stupně. Nutné je dodat, že tento i další výpočty poslední lopatky jsou 
provedeny na středním průměru, kde uvažujeme stupeň reakce 50%. U dlouhých a 
nakrucovaných lopatek se obecně stupeň reakce mezi patou a špičkou lopatky mění. 
Z předchozího výpočtu přetlakové části jsou známy nebo odhadnuty některé parametry, které 
jsou uvedeny v tabulce 6.2. 
Tabulka 6.2 Známé parametry posledního stupně 
Hmotnostní průtok páry m 41,28 kg/s 
Střední průměr ve vztažné rovině Dz 2113 mm 
Délka lopatky ve vztažné rovině lz 750 mm 
Výstupní úhel α1 32° 
Měrný objem ve vztažné rovině vz 27 m3/kg 
Stupeň reakce ρ 0,5  
 
Některé parametry však neznáme a jsou potřebné k výpočtu rychlostních trojúhelníků. Ze 
známých parametrů se spočítá axiální průtočná plocha ve vztažné rovině dle vztahu:  
 𝑆𝑎 = 𝜋 ∙ 𝐷𝑧 ∙ 𝑙𝑧 (6.1) 
Obvodová rychlost na středním průměru ve vztažné rovině se vypočte ze vztahu: 
 𝑢 = 𝜋 ∙ 𝐷𝑧 ∙ 𝑛 (6.2) 
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Potom se určí poměr ca/u a dle obrázku 5.7 se stanoví hodnota Pa. Zpracovaný entalpický spád 





Z vypočtených hodnot je možné spočítat rychlosti v rychlostních trojúhelnících. Axiální složky 
rychlostí jsou konstantní: 
 𝑐𝑎 = 𝑐1𝑎 = 𝑐2𝑎 = 𝑤1𝑎 = 𝑤2𝑎  (6.5) 





Relativní rychlost na vstupu do rotoru:  
 𝑤1 =  √𝑐1
2 + 𝑢2 − 2 · 𝑐1 · 𝑢 · 𝑐𝑜𝑠𝛼1 (6.7) 
Vstupní úhel proudu páry do rotoru: 




Teoretická a skutečná relativní rychlost páry na výstupu z rotoru:  
 𝑤2𝑖𝑧 =  √2 ∙ 𝜌 ∙ ℎ𝑖𝑧 + 𝑤1
2 (6.9) 
 w2 =  ψ · w2iz (6.10) 
Výstupní úhel relativní rychlosti: 




Absolutní rychlost na výstupu ze stupně:  
 𝑐2 =  √𝑤2
2 + 𝑢2 − 2 · 𝑤2 · 𝑢 · cos𝛽2  (6.12) 
Výstupní úhel absolutní rychlosti: 
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Složky rychlostí do obvodového směru jsou potom:  
 c1u  = c1 · cosα1 (6.14) 
 w1u  = w1 · cosβ1 (6.15) 
 c2u  = c2 · cosα2 (6.16) 
 w2u  = w2 · cosβ2 (6.17) 
Výsledky rychlostních trojúhelníků jsou uvedeny v tabulce 6.3 a na obrázku 6.2.  
 
Tabulka 6.3 Výsledky rychlostních trojúhelníků posledního stupně na středním 
průměru 
Axiální průtočná plocha Sa 4,98 m2 
Obvodová rychlost na středním průměru u 331,91 m/s 
Axiální rychlost ve vztažné rovině ca 223,86 m/s 
Entalpický spád posledního stupně hizz 149 kJ/kg 
Absolutní rychlost na výstupu ze statoru c1 422,44 m/s 
Relativní rychlost na výstupu ze statoru w1 225,41 m/s 
Vstupní úhel proudu páry do rotoru β1 83°  
Teoretická relativní výstupní rychlost z rotoru w2iz 447,07 m/s 
Rychlostní součinitel pro rotor ψ 0,98 
Skutečná relativní výstupní rychlost z rotoru w2 438,13 m/s 
Výstupní úhel relativní rychlosti β2 30,7° 
Absolutní rychlost na výstupu ze stupně c2 228,28 m/s 
Výstupní úhel absolutní rychlosti α2 78,7° 
 
Obrázek 6.2 Rychlostní trojúhelníky posledního stupně na středním průměru 
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6.2. Výpočet síly na lopatku a ohybové namáhání  
 
Při výpočtu síly působící na poslední oběžnou lopatku je nutné spočítat počet lopatek z poslední 
řady. K tomu je nutné spočítat rozteč lopatek s dle vztahu:  










Celková síla na lopatku se spočítá dle vztahu:  
 𝐹 = √𝐹𝑢2 + 𝐹𝑎2 (6.20) 
Síla Fu ve vztahu 6.20 je síla působící na lopatku v obvodovém směru, která se spočítá dle vztahu: 
 𝐹𝑢 =  
𝑚
𝑧
∙ (𝑐1𝑢 − 𝑐2𝑢) (6.21) 
Síla Fa ve vztahu 6.20 je síla působící na lopatku v axiálním směru, která se počítá dle vztahu:  
 𝐹𝑎 =  
𝑚
𝑧
∙ (𝑐1𝑎 − 𝑐2𝑎) + 𝛥𝑝 ∙ 𝑆𝑙 =  𝛥𝑝 ∙ 𝑆𝑙 (6.22) 
Koeficient Sl ve vztahu 6.22 určuje plochu jedné lopatky a spočítá se ze vztahu:  




Rozdíl tlaku před a za poslední lopatkou Δp ve vztahu 6.22 je přibližně určen pomocí i-s 
diagramu. Ohybové napětí na patě lopatky se při známé síle F spočítá dle vztahu:  




Výsledek síly na lopatku a ohybového napětí na patě jsou uvedeny v tabulce 6.4.   
Tabulka 6.4 Výsledky síly na lopatku na středním průměru a ohybového napětí na patě 
Rozteč lopatek s 0,121 m 
Počet lopatek z 55 
Rozdíl tlaku před a za poslední lopatkou Δp 9650 Pa 
Plocha lopatky Sl 0,091 m
2 
Obvodová síla na lopatku Fu 235,32 N 
Axiální síla na lopatku Fa 873,56 N 
Celková síla na lopatku F 904,7 N 
Ohybové napětí na patě lopatky σo 20,1 MPa 
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Dovolené ohybové napětí poslední lopatky je dle [5] 22 MPa. Z dosažených výsledků je zřejmé, 
že ohybové napětí na patě lopatky je menší než dovolené, tudíž je splněna jedna z podmínek 
dalšího výpočtu.  
6.3. Pevnostní výpočet závěsu 
 
Jak už bylo zmíněno výše, pro NT díly kondenzačních turbín větších výkonů je vhodné z hlediska 
únosnosti pro poslední stupně použití axiálního stromečkového závěsu, na obrázku 6.3. Při 
výpočtu bylo vycházeno z literatury [8].  
 
Obrázek 6.3 Detail axiálního stromečkového závěsu 
Základní výpočet závěsu předpokládá rovnoměrné rozdělení odstředivé síly lopatky a rotorové 
části závěsu na všechny ozuby. Ve skutečnosti však dochází k nerovnoměrnému dosednutí všech 
ozubů na styčné plochy z důvodu výrobní nepřesnosti, rozdílné poddajnosti nožky a rotoru, 
nerovnoměrnosti teplot závěsu apod. Obecně lze říci, že napětí v prvních průřezech a ozubech 
bývá vyšší než u ozubů na menším průměru. [8] Označení veličin pro výpočet závěsu je na 
obrázku 6.4.  
 
Obrázek 6.4 Označení veličin pro výpočet závěsu 
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Rovnoměrné rozdělení sil na všechny ozuby a stejný měrný tlak ve styčných plochách ozubů 
vyžaduje, aby síla přenášená ozubem byla úměrná jeho dosedací ploše. Při výpočtu 
předpokládáme tvar ozubů stejný, šířku dosedací plochy c konstantní a délku ozubu v axiálním 
směru b také konstantní.  
Při výpočtu budeme vycházet z některých parametrů listu a závěsu lopatky, které byly zjištěny 
pomocí softwaru Solidworks. Tyto parametry jsou uvedeny v tabulce 6.5. 
Tabulka 6.5 Parametry listu a nožky závěsu lopatky 
Otáčky rotoru nr 3000 min-1 
Hmotnost listu lopatky ml 13,2 kg 
Poloměr těžiště listu lopatky od osy rotace rtl 980,6 
Hmotnost základny m0 1,56 kg 
Poloměr těžiště základny od osy rotace rt0 672 mm 
Hmotnost prvního ozubu m1 0,55 kg 
Poloměr těžiště prvního ozubu od osy rotace rt1 654 mm 
Délka krčku prvního ozubu a1 31,3 mm 
Hmotnost druhého ozubu m2 0,426 kg 
Poloměr těžiště druhého ozubu od osy rotace rt2 641 mm 
Délka krčku druhého ozubu a2 23,8 mm 
Hmotnost třetího ozubu m3 0,31 kg 
Poloměr těžiště třetího ozubu od osy rotace rt3 629 mm 
Délka krčku třetího ozubu a3 16,5 mm 
Délka ozubu v axiálním směru b 178,6 mm 
 
Výpočet závěsu spočívá ve výpočtu celkové odstředivé síly lopatky a závěsu dle vztahu:  




Síla Fcl ve vztahu 6.25 je odstředivá síla listu, kterou spočítáme dle vztahu:  
 𝐹𝑙 = 𝑚𝑙 ∙ (2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑟)
2 ∙ 𝑟𝑡𝑙 (6.26) 
Tvar ∑ 𝐹𝑐𝑖
𝑛
𝑖=0  ve vztahu 6.25 je suma odstředivých sil i-tého úseku nožky závěsu, kde n je počet 
ozubů na jedné polovině závěsu, a síla se spočítá dle vztahu: 
 𝐹𝑖 = 𝑚𝑖 ∙ (2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑟)
2 ∙ 𝑟𝑡𝑖 (6.27) 
Potom síla R na ozub je při konstantní axiální délce závěsu b konstantní a spočítá se dle vztahu:  
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Výsledky sil jsou uvedeny v tabulce 6.6.  
Tabulka 6.6 Výsledky sil na ozuby 
Počet ozubů na jedné polovině závěsu n 3  
Odstředivá síla listu Fl 1277,45 kN 
Odstředivá síla základny F0 103,58 kN 
Odstředivá síla prvního ozubu F1 35,49 kN 
Odstředivá síla druhého ozubu F2  26,97 kN 
Odstředivá síla třetího ozubu F3 19,25 kN 
Celková odstředivá síla Fcelk 1462,74 kN 
Síla na ozub Ri 243,79 kN 
 
6.3.1. Tahové napětí v krčcích nožky 
 
Prvním nebezpečným místem, které je nutno zkontrolovat je krček nožky závěsu na tahové 
namáhání.  
Síla působící v řezu B-B nožky v krčku j o průřezu aj·b je rovna:   
 𝐹𝑐𝑗 = 𝐹𝑙 + ∑ 𝐹𝑖
𝑗−1
𝑖=0




Kde j = 1, 2, … n. Potom tahové napětí v průřezu j můžeme spočítat:  




Kritériem pro posouzení bezpečnosti je dovolené napětí σdov, které se pro tah spočítá jako [8]:  
 𝜎𝑑𝑜𝑣 = 0,5 ∙ 𝑅𝑒 (6.31) 
Potom součinitel bezpečnosti spočítáme dle vztahu: 




V případě, že koeficient bezpečnosti Kj ve vztahu 6.32 bude nabývat hodnoty vetší než 1, je daný 
krček z hlediska tahového namáhání bezpečný.  
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Tabulka 6.7 Výsledky tahového napětí v krčcích nožky 
Síla působící ve třetím krčku  Fc3 468,33 kN 
Síla působící ve druhém krčku Fc2 928,94 kN 
Síla působící v prvním krčku Fc1 1381,03 kN 
Tahové napětí ve třetím krčku σ3 159,2 MPa 
Tahové napětí ve druhém krčku σ2 218,8 MPa 
Tahové napětí v prvním krčku σ1 247 MPa 
Dovolené napětí σdov 400 MPa 
Koeficient bezpečnosti třetího krčku K3 2,5 
Koeficient bezpečnosti druhého krčku K2 1,8 
Koeficient bezpečnosti prvního krčku K1 1,6 
 
6.3.2. Tahové napětí v krčcích rotoru 
 
Pro výpočet napětí v krčcích rotorové části závěsu a jeho ozubech platí prakticky tytéž vztahy 
jako pro lopatkovou nožku, avšak nosné průřezy jsou navíc zatíženy odstředivými silami rotorové 
části stromečku. Veličiny pro výpočet jsou označeny na obrázku 6.5.  
 
Obrázek 6.5 Označení veličin pro výpočet rotorové části závěsu 
Při výpočtu budeme znovu vycházet z parametrů zjištěných pomocí programu Solidworks, které 
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Tabulka 6.8 Parametry rotorové části závěsu 
Hmotnost prvního ozubu m1 0,72 kg 
Poloměr těžiště prvního ozubu od osy rotace rt1 659 mm 
Délka krčku prvního ozubu d1 33,5 mm 
Hmotnost druhého ozubu m2 0,761 kg 
Poloměr těžiště druhého ozubu od osy rotace rt2 646 mm 
Délka krčku druhého ozubu d2 39,7 mm 
Hmotnost třetího ozubu m3 0,885 kg 
Poloměr těžiště třetího ozubu od osy rotace rt3 633 mm 
Délka krčku třetího ozubu d3 46,1 mm 
 
Odstředivá síla v průřezu B-B v krčku rotorové části se spočítá dle vztahu:  







Přičemž síly Qi ve vztahu 6.33 jsou odstředivé síly i-tých úseků rotorové části závěsu, které 
můžeme spočítat: 
 𝑄𝑖 = 𝑚𝑖 ∙ (2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛𝑟)
2 ∙ 𝑟𝑡𝑖 (6.34) 
Tahové napětí v krčcích rotoru je potom:  




Dovolené napětí a součinitel bezpečnosti se určí stejně jako v případě nožky lopatky v kapitole 
6.3.1. Výsledky tahového napětí v krčku rotorové části závěsu jsou uvedeny v tabulce 6.9. 
Tabulka 6.9 Výsledky tahového napětí v krčcích rotorové části závěsu 
Síla působící ve třetím krčku  Qc3 1613,4 kN 
Síla působící ve druhém krčku Qc2 1070,5 kN 
Síla působící v prvním krčku Qc1 534,4 kN 
Tahové napětí ve třetím krčku σ3 195,9 MPa 
Tahové napětí ve druhém krčku σ2 151 MPa 
Tahové napětí v prvním krčku σ1 89,3 MPa 
Dovolené napětí σdov 400 MPa 
Koeficient bezpečnosti třetího krčku K3 2 
Koeficient bezpečnosti druhého krčku K2 2,6 
Koeficient bezpečnosti prvního krčku K1 4,5 
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6.3.3. Měrný tlak mezi ozuby 
 
Dalším z parametrů kontrolovaných v rámci pevnostního výpočtu závěsu je měrný tlak mezi 
ozuby. Veličiny pro výpočet jsou označeny na obrázku 6.6.  
 
Obrázek 6.6 Detailní geometrie ozubu 
Parametry potřebné pro výpočet jsou uvedeny v tabulce 6.10.  
Tabulka 6.10 Parametry pro výpočet závěsu 
Velikost dosedací plochy zubu  c 4,77 mm 
Nebezpečný průřez zubu h 10,7 mm 
Sklon ozubení od radiálního směru α 17° 
Úhel ozubu β 25° 
Rameno ohybového momentu L 1,6 mm 
 
Normálová síla N působící v kolmém směru na dosedací plochu c se spočítá dle vztahu: 




Jelikož je síla R konstantní ve všech ozubech, můžeme provést výpočet pouze pro jeden ozub. 
Potom měrný tlak mezi ozuby bude dle vztahu:  
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Kritériem pro posouzení bezpečnosti je dovolené napětí σdov, které se pro měrný tlak spočítá jako 
[8]:  
 𝜎𝑑𝑜𝑣 = 0,75 ∙ 𝑅𝑒 (6.38) 
Potom součinitel bezpečnosti spočítáme dle vztahu: 




V případě, že koeficient bezpečnosti K ve vztahu 6.39 bude nabývat hodnoty vetší než 1, je měrný 
tlak mezi ozuby bezpečný.  
Výsledky měrného tlaku mezi ozuby jsou uvedeny v tabulce 6.11.  
Tabulka 6.11 Výsledky měrného tlaku mezi ozuby 
Normálová síla kolmá na dosedací plochu  N 268,99 kN 
Měrný tlak mezi ozuby σ 316 MPa 
Dovolené napětí σdov 600 MPa 
Koeficient bezpečnosti K 1,9 
 
6.3.4. Smykové napětí v ozubu 
 
Další důležitou součástí pevnostní kontroly je kontrola ozubu na smykové napětí v nebezpečném 
průřezu h. Označení veličin pro výpočet je uvedeno na obrázku 6.6 a jejich hodnoty jsou v tabulce 
6.10.  
Smykové napětí v ozubu se spočítá dle vztahu:  
 𝜏 =  
𝑁 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝛽 −  𝛼)
𝑐 ∙ ℎ
 (6.40) 
Síla N ve vztahu 6.40 je normálová síla spočítaná ve vztahu 6.36. Kritériem pro posouzení 
bezpečnosti je dovolené napětí σdov, které se pro smykové napětí spočítá jako [8]:  
 𝜎𝑑𝑜𝑣 = 0,3 ∙ 𝑅𝑒 (6.41) 
Potom součinitel bezpečnosti spočítáme dle vztahu: 




V případě, že koeficient bezpečnosti K ve vztahu 6.42 bude nabývat hodnoty vetší než 1, je 
nebezpečný průřez h z hlediska smykového napětí bezpečný.  
Výsledky smykového napětí jsou uvedeny v tabulce 6.12.  
Tabulka 6.12 Výsledky smykového napětí v nebezpečném průřezu h 
Smykové napětí v ozubu  τ 139,2 MPa 
Dovolené napětí σdov 240 MPa 
Koeficient bezpečnosti pro smyk K 1,7 
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6.3.5. Ohybové napětí v základním průřezu ozubu 
 
Poslední kontrolovanou veličinou z hlediska bezpečnosti v této práci je ohybové napětí 
v základním průřezu ozubu. Označení veličin pro výpočet je uvedeno na obrázku 6.6 a jejich 
hodnoty jsou v tabulce 6.10.  
Ohybový moment v ozubu se spočítá dle vztahu:  
 𝑀𝑜 = 𝑁 ∙ 𝐿 ∙ cos (𝛽 −  𝛼) (6.43) 
Průřezový modul pro ohyb se spočítá dle vztahu:   




Ohybové napětí se potom spočítá ze vztahu: 




Kritériem pro posouzení bezpečnosti je dovolené napětí σdov, které se pro ohybové napětí spočítá 
jako [8]:  
 𝜎𝑑𝑜𝑣 = 0,75 ∙ 𝑅𝑒  (6.46) 
Potom součinitel bezpečnosti spočítáme dle vztahu: 




V případě, že koeficient bezpečnosti K ve vztahu 6.47 bude nabývat hodnoty vetší než 1, je ozub 
z hlediska ohybového namáhání bezpečný. 
Výsledky ohybového namáhání jsou uvedeny v tabulce 6.12. 
Tabulka 6.12 Výsledky ohybového napětí 
Ohybový moment působící v ozubu  Mo 429,1 Nm 
Ohybový modul  Wo 3,416 mm3 
Ohybové napětí σo 125,6 MPa 
Dovolené napětí pro ohyb σdov 600 MPa 
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Snaha o zvyšování termické účinnosti oběhů hraje v současnosti velkou roli na poli energetiky. 
I přesto, že známe několik způsobů, jak zvyšování účinnosti docílit, pro optimální fungování 
oběhu je nesmírně důležité správné zapojení a nastavení všech jeho součástí. Cílem diplomové 
práce bylo určit závislost termické účinnosti oběhu na přihřívacím tlaku páry. Ze získaných 
výsledků je zřejmé, že tato závislost dosahuje svého lokálního maxima a můžeme ji popsat 
kvadratickou funkcí. Z toho vyplývá, že pro dosažení nejúčinnějšího oběhu je důležité zvolit 
správný přihřívací tlak.   
Velmi podstatnou součástí celého tepelného oběhu je turbína, která zpracovává energii uloženou 
v páře a přeměňuje ji na energii mechanickou. To, jak kvalitně k této přeměně dochází, nám 
popisuje vnitřní termodynamická účinnost turbíny. V této práci je proveden termodynamický 
návrh průtočné části turbíny ve snaze o dosažení nejvyšší termodynamické účinnosti. Při 
porovnání zvolených účinností v kapitole 3.1 s vypočítanými účinnosti v kapitole 5.2 můžeme 
konstatovat, že se příliš neliší. To znamená, že výpočet tepelné účinnosti schématu je podložen 
hodnověrnými daty a výsledky tohoto výpočtu se dají považovat za reprezentativní.  
U větších kondenzačních turbín je nezbytné použít u posledních stupňů axiální stromečkový 
závěs lopatky, který se vyznačuje vysokou únosností. Další z cílů práce byla pevnostní kontrola 
závěsu u posledního stupně navržené turbíny. Výpočet byl proveden analyticky pomocí odborné 
literatury a z výsledků vyplývá, že zvolená lopatka R25 je pro turbínu bezpečná. Pro zhodnocení 
kvality dosažených výsledků byla provedena společností Ekol, spol. s r.o. pevnostní analýza 
závěsu metodou konečných prvků, dle přílohy 1. Při porovnání části výsledků analytického a 
numerického výpočtu lze konstatovat, že výsledky numerického výpočtu se blíží výsledkům 
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9. Seznam použitých zkratek, symbolů a indexů 
 
Seznam symbolů  
a  [kJ/kg]  měrná práce 
a, d   [mm]   délka krčků závěsu (na rotoru, na statoru) 
B  [mm]   šířka lopatky 
c   [m/s]   absolutní rychlost 
c  [mm]   délka tětivy profilu 
c  [mm]   dosedací plocha zubu 
D   [mm]   střední průměr 
f   [-]   reheat faktor 
F, Q, R, N [kN]   síla 
h   [kJ/kg]  entalpický spád 
h  [mm]   nebezpečný průřez zubu 
i   [kJ/kg]  entalpie 
K   [-]   součinitel bezpečnosti 
l   [mm]   délka lopatky 
L  [mm]   rameno ohybového momentu 
m   [kg/s]   průtok 
n   [min-1]   otáčky 
N   [-]   počet 
p   [MPa]   tlak 
P  [kW]   výkon 
q   [kJ/kg]  teplo 
r   [mm]   poloměr 
Re  [MPa]   mez kluzu 
S   [m2]   průtočný průřez 
s   [kJ/kg*K]  entropie 
s   [mm]   rozteč lopatek 
t   [°C]   teplota 
u  [m/s]   obvodová rychlost 
v   [m3/kg]  měrný objem 
w   [m/s]   relativní rychlost 
Wmin  [m
3]   ohybový modul  
x  [-]   suchost 
y   [-]   poměrné odběrové množství páry 
Z   [kJ/kg]  absolutní hodnota ztrát 
z  [-]   počet stupňů 
α  [°]   úhel absolutní rychlosti 
β  [°]   úhel relativní rychlosti 
γ  [°]   úhel nastavení profilu 
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Δ   [-]   rozdíl 
δ  [°C]   nedohřev 
ε  [-]   parciálnost 
η  [-]   účinnost 
ξ  [-]   poměrná ztráta 
π  [-]   Ludolfovo číslo 
ρ   [-]   reakce 
σ  [MPa]   napětí 
τ  [MPa]   smykové napětí 
ψ, ϕ  [-]   rychlostní součinitelé 
ω   [rad/s]   úhlová rychlost 
 
Seznam zkratek 
HK   hlavní kondenzát 
HUA   hlavní uzavírací armatura 
KČ   kondenzátní čerpadlo 
KK   kaskádovaný kondenzát 
KOND   kondenzátor 
KUP   kondenzátor ucpávkové páry 
NČ   napájecí čerpadlo 
NTO   nízkotlaký ohřívák 
NV   napájecí voda 
ODPL   odplyňovák 
RS   regulační stupeň 
ST-NT   středo-nízkotlaká část turbíny 
TS   tepelné schéma 
VP   vyrovnávací píst 
VT   vysokotlaká část turbíny 
VTO   vysokotlaký ohřívák 
 
Seznam indexů 
0     stav páry před turbínou 
2   stav páry na konci expanze 
a   axiální, absolutní 
celk   celkový 
dov   dovolené 
gen   generátoru 
hk   hlavní kondenzát 
i   vnitřní 
in   vstup 
iz    izoentropický 
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k   kondenzátor 
KČ   kondenzátní čerpadlo 
kk   kaskádovaný kondenzát 
krit   kritický 
kup   kondenzátor ucpávkové páry 
l   list 
mech   mechanický 
min   minimální 
NČ   napájecí čerpadlo 
NT   nízkotlaká část 
NTO   nízkotlaký ohřívák 
nv   napájecí voda 
o   ohybové 
od   odběr 
od, odpl  odplynění 
opt   optimální 
out   výstup 
p   pára 
podchl   podchlazený 
pp    přihřátá pára 
r   rotor 
red   redukovaný 
s   střední 
skut   skutečný 
sv   svorkový 
t   tepelná 
t   těžiště 
tdi   termodynamický 
u   obvodový 
v   voda 
vp   vyrovnávací píst 
VT   vysokotlaká část 
VTO   vysokotlaký ohřívák 
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10. Seznam příloh 
 




























Příloha1: Pevnostní kontrola axiálního stromečkového 
závěsu metodou konečných prvků 
Společností Ekol, spol. s r.o. byla pro její potřeby provedena pevnostní kontrola axiálního 
stromečkového závěsu metodou konečných prvků. Výpočet byl proveden v programu 
Solidworks Simulation v takovém rozsahu, který umožnil zmíněný výpočetní program. Tato 
pevnostní kontrola může sloužit pro verifikaci výsledků analytického výpočtu axiálního závěsu. 
Na obrázku 1 je znázorněn model lopatky se zatížením.  
 
Obrázek 1 Model lopatky se zatížením 
Na obrázku 2 je zobrazen model s provedenou výpočtovou sítí.  
 
Obrázek 2 Výpočtová síť 
  
Po provedení výpočtu bylo dosaženo těchto výsledků: 
1) Celková deformace závěsu, obrázek 3.  
 
Obrázek 3 Celková deformace 
2) Redukované napětí prvního krčku závěsu na první straně závěsu. Znázorněno na obrázku 
4a. Hodnoty tohoto napětí po délce závěsu jsou znázorněny na obrázku 4b.   
 
Obrázek 4a Redukované napětí  
  
 
Obrázek 4b Hodnoty redukovaného napětí  
Redukované napětí prvního krčku na druhé straně závěsu je znázorněno na obrázku 5a. Hodnoty 
tohoto napětí po délce závěsu jsou znázorněny na obrázku 5b.      
 





Obrázek 5b Hodnoty redukovaného napětí 
3) Tahové napětí ve třech krčcích nožky závěsu. Znázorněno na obrázku 6a, 6b a 6c.  
 








Obrázek 6b Tahové napětí ve druhém krčku nožky závěsu 
 
 







4) Smykové napětí v patě zubu. Znázorněno na obrázku 7.  
 
Obrázek 7 Smykové napětí v patě zubu 
 
5) Kontaktní tlak ozubu. Znázorněno na obrázku 8 
 
Obrázek 8 Kontaktní tlak 
